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Hlavním cílem práce je návrh převodovky pohonu kolesa velkorypadla KU300. 
Vstupní převod je kuželový, výstupní převod je planetový. Návrh převodového ústrojí 
probíhá v programu KISSsys. Součástí práce je koncepční 3D model sestavy pohonu 
kolesa a návrhový 2D výkres. Skříň převodovky je kontrolována pomocí metody 
konečných prvků. Teoretická část pojednává o typech planetových soukolí, metodách 
jejich výpočtu a praktických aplikacích. 
 
Abstract: 
The main goal of this thesis is to design the gearbox of bucket wheel drive 
of KU300 excavator. The input gear is bevel gear and the output gear is planetary 
gear. Draft of the gear mechanism takes place in the program KISSsys. The thesis 
includes conceptual 3D assembly model of bucket wheel drive design and 2D 
drawing. The gearbox housing is controlled using the finite elements method. 
The theoretical part discusses the types of planetary gears, calculation methods and 
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Seznam použitých zkratek a symbolů 
𝜑 [rad] úhlové pootočení 
𝜔 [rad.s-1] úhlová rychlost  
𝜀 [rad.s-2] úhlové zrychlení 
𝑖 [1] převodový poměr 
𝑧 [1] počet zubů ozubeného kola 
𝑃 [W] výkon 
𝑀 [N.m] krouticí moment 
𝜁 [1] součinitel ztrát 
𝜂 [1] účinnost 
𝑠 [1] počet satelitů v planetovém soukolí 
ℎ𝑠̅̅̅ [1] jednotková výška hlavy zubu satelitu 
∆𝑧 [1] fiktivní změna počtu zubů, vyplývající z korekce ozubení 
𝑎 [mm] osová vzdálenost ozubených kol 
𝑏 [mm] šířka ozubení 
𝑚𝑛 [mm] normálový modul ozubení 
𝑚𝑡 [mm] tečný modul ozubení 
𝑛 [min-1] otáčky 
𝐾𝐴 [1] součinitel vlivu vnějších dynamických sil 
𝐻 [hod] výpočtová životnost 
𝑙 [mm] délka evolventního drážkování 
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 Úvod 
Diplomová práce je rozdělena na teoretickou a praktickou část. Teoretická část 
pojednává o typech planetových soukolí, metodách jejich kinematického a silového 
výpočtu a konstrukčních omezeních. Dále je zde uvedeno několik praktických aplikací, 
ve kterých se planetové převody používají. Rešeršní část slouží jako teoretický základ 
pro návrh planetového převodu pohonu velkorypadla. 
Návrh pohonu byl omezen zadáním, podle kterého má být vstupní soukolí 
převodu kuželové a výstupní soukolí planetové. Pohon zajišťuje elektromotor, jehož 
otáčky jsou převodem redukovány. 
Praktická část se zabývá návrhem kompletní kinematiky mechanismu 
v programu KISSsys a návrhem jednotlivých převodů a hřídelů v programu KISSsoft. 
Na základě těchto výpočtů je vytvořen koncepční 3D model celé převodovky 
v programu Autodesk Inventor, sloužící také jako podklad pro vytvoření návrhového 
výkresu sestavy pohonu kolesa. Následně je skříň převodovky podrobena analýze 
metodou konečných prvků v programu Abaqus. 
Diplomová práce vznikala ve spolupráci s firmou MKV Ozubená kola s.r.o., 
která formulovala zadání a poskytla podklady k již vyráběné kuželočelní převodovce, 
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 Planetové převody 
Planetový převod je tvořen centrálními koly (planetovým a korunovým), 
unašečem satelitů a satelity. Centrální kola mají s unašečem satelitů společnou osu, 
která je zároveň centrální osou celého planetového mechanismu. Tato centrální osa 
je zároveň osou vstupního a výstupního hřídele, které jsou u planetového mechanismu 
vždy koaxiální. Satelity jsou na unašeči uloženy otočně a jsou v záběru s planetovým 
i korunovým kolem. Pohyb, který vykonávají satelity, tj. rotaci kolem osy mechanismu 
a rotaci kolem své osy, nazýváme planetový. Nejčastěji jsou u těchto mechanismů 
používána kola válcová, ve zvláštních případech pak i kola kuželová nebo šroubová. 
Schéma mechanismu je znázorněno na obrázku 1, pozice 0 označuje planetu, pozice 
1 unašeč, pozice 2 korunové kolo a pozice 3 satelit. Planetový převod může fungovat 
jako reduktor i jako multiplikátor. 
Aby planetové soukolí fungovalo jako převod, tj. mechanismus s jedním stupněm 
volnosti, je potřeba jeden z jeho členů zastavit (korunu nebo planetu). Pokud 
se tak nestane, má mechanismus dva stupně volnosti a funguje tedy jako diferenciál. 
 
Obrázek 1: Schéma planetového převodu [1] 
 Princip tohoto mechanismu byl objeven již v roce 1828 pařížským matematikem 
Bernardem Lassimonem, který jej využil ve svém patentovaném mechanickém 
ořezávátku na tužky. Tvořily jej malé kovové segmenty rozmístěné po 90 stupních 
v dřevěném bloku. [2] Otáčením kliky – korunového kola -  se tyto 
segmenty – satelity – uváděly do pohybu a oddělovaly odřezky z tužky – planety. 
Princip je patrný z obrázku 2. 
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Obrázek 2: Mechanické ořezávátko na tužky [3]  
 
Hlavními výhodami planetových převodovek jsou menší rozměry, větší 
převodový poměr, vysoká účinnosti při velkých přenášených výkonech a větší 
životnost kol oproti klasickým převodovkám, snazší řazení díky kolům ve stálém 
záběru a také symetrická distribuce zátěže v důsledku vzniku pouze momentových 
reakcí. Nevýhodou jsou vysoké nároky na přesnost výroby, vysoké výrobní náklady 
a také omezená smontovatelnost.  Zejména díky těmto posledním dvěma vlastnostem 
se průmyslové výroby planetové převodovky dočkaly až řadu let po svém objevu. 
  Strukturní vzorec 
Jednoduchá planetová soukolí se mohou lišit počtem centrálních kol, která jsou 
navzájem spojena satelity. K popisu typu planetového mechanismu vzhledem k počtu 
centrálních kol slouží tzv. strukturní vzorec.  V něm jsou centrální kola označena 
písmenem k a unašeč písmenem r. Počet centrálních kol vyjadřuje číslice i před 
písmenem k. Podobu strukturního vzorce udává rovnice 1. Ve starší literatuře bývá 
unašeč někdy označován písmenem U. 
 Typy planetových soukolí 
Přehled planetových soukolí spolu s jejich strukturním vzorcem je uveden níže. 
 
𝑖 ∙ 𝑘 + 𝑟 (1)   
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 Soukolí typu k + r 
Tento typ soukolí se vyznačuje tím, že na jednom z vnějších hřídelů (hnaném 
nebo hnacím) je uloženo centrální kolo (planeta nebo koruna), zatímco na druhém 
je uložen unašeč. Jedná se o nejčastější provedení planetových převodů, které 
se s výhodou používají jako převody silové.  Zachovávají si velkou mechanickou 
účinnost bez ohledu na to, jestli jsou použity jako reduktor nebo 
multiplikátor.[4] Schémata těchto převodů jsou uvedena na obrázcích 3 a 4, přičemž 
jedno soukolí je v provedení s jednoduchým satelitem a druhé v provedení s dvojitým. 
 
Obrázek 3: Jednoduché planetové soukolí typu 2k+r s jednoduchým satelitem pro silové 
převody [4] 
 
Obrázek 4: Jednoduché planetové soukolí typu 2k+r s dvojitým satelitem pro silové převody [4] 
Na obrázku 5 jsou schémata stejných typů soukolí, avšak v jiném uspořádání, 
které jsou vhodné pro použití v převodech nesilových – tedy kinematických. 
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Jsou schopny realizovat vysoké hodnoty převodového poměru, avšak jejich účinnost 
s rostoucím převodovým poměrem prudce klesá. Výhodnější je použití převodu 
s vnitřním ozubením, jelikož jeho účinnost i únosnost jsou větší než u převodu 
s vnějším ozubením. 
 
Obrázek 5: Jednoduché planetové soukolí typu 2k+r pro kinematické převody [4] 
Je zřejmé, že počet centrálních kol v planetovém mechanismu může být různý. 
Přehled mechanismů typu k + r s rozdílnými počty centrálních kol je uveden 
na obrázku 6. 
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 Soukolí typu k + k 
Jedná se o takový typ planetových soukolí, u kterého jsou oba vnější hřídele 
osazeny centrálními koly (planetou a korunou). Unašeč zde slouží pouze jako opora 
pro satelity, bez toho aby se účastnil přenosu výkonu. Takovýmto převodem 
lze realizovat vysoký převodový poměr, ovšem za cenu relativně nízké účinnosti.[4] 
Schéma tohoto mechanismu je uvedeno na obrázku 7. 
 
Obrázek 7:Soukolí typu k + k [4] 
 Soukolí typu r + s 
Jedná se o takový typ soukolí, který má na jeden z vnějších hřídelů vyveden 
přímo pohyb satelitu a na druhém vnějším hřídeli je uložen unašeč. Pro spojení satelitu 
s hřídelem je využit přídavný mechanismus (např. hřídel se dvěma klouby). Takovýmto 
mechanismem lze dosáhnout poměrně vysokého převodového poměru s přijatelnou 
účinností. Nevýhodou jsou komplikace spojené s použitím přídavného mechanismu.[4] 
Schéma planetového převodu typu r + s je uvedeno na obrázku 8, přičemž 
mechanismus spojující výstupní hřídel s unašečem je označen písmenem W. 
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Obrázek 8: Planetové soukolí typu r + s [4] 
 Složená planetová soukolí 
Složené planetové soukolí vznikne sériovým složením několika jednoduchých 
planetových soukolí, která jsou navzájem spojena vazbami. Výsledný převodový 
poměr celku je dán jako součin jednotlivých převodových poměrů, což platí 
i pro účinnost.[4] Schéma složeného planetového soukolí je uvedeno na obrázku 9. 
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 Kinematika planetového soukolí (Willisova metoda) 
Cílem kinematického rozboru planetového převodu je zejména zjištění celkového 
převodového poměru mezi vstupem a výstupem, dále pak zjištění dílčích převodových 
poměrů mezi jednotlivými členy mechanismu a jejich relativních rychlostí vůči vstupu 
nebo výstupu. 
Obecně je převodový definován dle vzorce (2). 
Pro vyšetřování kinematiky planetového soukolí je nejsnazší použití tzv. Willisovy 
metody, neboli metody náhradního mechanismu, která je ve své podstatě založena 
na principu superpozice. Tato formule říká, že poměr relativních rychlostí dvou členů 
planetového mechanismu vůči unašeči je převodový poměr mezi těmito členy 
při nehybném unašeči. [5] V symbolice převodového poměru vyjadřuje zastavený člen 
horní index. Celkový převodový poměr planetového mechanismu lze tedy zapsat 
dle rovnice (3). 
V tomto případě se tedy jedná o převod z planety na korunu při zastaveném 
unašeči. Pomocí takto zavedené symboliky lze Willisovu formuli zapsat do podoby 
rovnice (4), kde veličiny označené čárkou jsou relativní vůči unašeči.  
Převodové poměry mezi jednotlivými členy planetového soukolí lze určit 
standardní metodou z počtu zubů odpovídajících ozubených kol a označujeme je jako 
základní převodové poměry jednoduchých planetových soukolí. 
Dále lze Willisovu formuli dle potřeby upravit a získat tak postupy pro řešení 
různých kinematických úloh. V podstatě jde vždy o to, převést zkoumaný 
mechanismus na náhradní mechanismus se zastaveným unašečem, u kterého 
je možné snadno určit celkový převodový poměr, neboť při zastavení unašeče 
se z něj stává obyčejný ozubený převod. Výrazy, které vzniknou úpravami Willisovy 












(2)   
𝑖 = 𝑖𝑝𝑘













(4)   
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Výrazy v rovnicích (5) a (6) jsou vhodné pro úpravy převodových poměrů 
skutečných mechanismů při jejich vyjadřování pomocí základních převodových 
poměrů. Výraz v rovnici (7) umožňuje určit relativní rychlost satelitu vůči unašeči 
na základě znalosti převodového poměru mezi satelitem a libovolným kolem 
při zastaveném unašeči, úhlové rychlosti tohoto kola a úhlové rychlosti unašeče. 
Poslední výraz dle rovnice (8) umožňuje určit úhlovou rychlost libovolného kola 
diferenciálu na základě znalosti úhlových rychlostí dvou jiných kol a odpovídajících 
převodových poměrů. 
Při použití Willisovy metody a vyjadřování kinematických parametrů pomocí 
základního převodového poměru je nutné ctít pravidlo, že jeden ze členů, pro který 
píšeme Willisovu formuli, musí být unašeč. V opačném případě je zapotřebí rozdělit 
zkoumaný převod na dva sériově spojené převody, u nichž je unašeč jednou členem 
výstupním a podruhé členem vstupním.[5] Pro výsledný převodový poměr takto sériově 
spojených převodů platí vztah dle rovnice (9). 
Pokud chceme určit neznámou rychlost členu planetového převodu, musíme znát 
alespoň dvě rychlosti jiných členů. U mechanismu s jedním stupněm volnosti (převodu) 
zpravidla známe rychlost jednoho z vnějších hřídelů a vždy známe rychlost reakčního 
(zastaveného) členu, která je nulová. U mechanismu se dvěma stupni volnosti 
(diferenciál) musíme znát rychlosti dvou jeho členů. 
 Momentové a energetické poměry bez uvažování ztrát 
Pokud se planetové soukolí pohybuje ustáleně a rovnoměrně, lze řešení jeho 
momentových a energetických poměrů bez uvažování setrvačných účinků považovat 
za statické. Při řešení lze vycházet z momentové a energetické rovnováhy, jež jsou 




 (5)   
𝑖𝑥𝑦
𝑧 = 1 − 𝑖𝑥𝑧
𝑦
 (6)  
𝜔𝑠𝑟 = 𝑖𝑠𝑦
𝑟 ∙ (𝜔𝑦 − 𝜔𝑟) (7)  
𝜔𝑥 = 𝑖𝑥𝑦
𝑧 ∙ 𝜔𝑦 + 𝑖𝑥𝑧




𝑧  (9)   
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Indexem 𝜁 je označen ztrátový výkon, který je vztažen k vstupnímu výkonu 
pomocí součinitele ztrát, pro který platí rovnice (12). 
Ztrátový výkon je uvažován jako záporný, protože je nutné ho ze zařízení odvádět 
(např. chlazením). Jeho velikost se stanoví dle rovnice (13) v závislosti na vstupním 
nebo výstupním výkonu.[5] 
 Vlastní rovnovážné rovnice 
Vlastní rovnovážné rovnice vyjadřují vztah mezi krouticími momenty, které 
působí na vnější hřídele planetového mechanismu při rovnoměrném pohybu. Jejich 
počet odpovídá počtu vnějších hřídelů. Pokud tyto vlastní rovnice odvodíme pouze 
z rovnice výkonové rovnováhy, nemohou obsahovat momenty působící na zastavené 
(reakční) členy, protože vzhledem k jejich nulovým otáčkám je i jejich přenášený výkon 
nulový a v rovnici výkonové rovnováhy tedy vůbec nevystupují. Vystupovat mohou 
pouze v rovnicích momentové rovnováhy. Po úpravách rovnic výkonové a momentové 
rovnováhy dostaneme pro poměrný výstupní a reakční moment vztahy dle rovnic 




∑ 𝑃𝑖 + 𝑃𝜁 = 0
𝑛
𝑖=𝑎
 (10)   
∑ 𝑀𝑖 = 0
𝑛
𝑖=𝑎
 (11)  
𝜁 = 1 − 𝜂 (12)   
𝑃𝜁 = −𝑃𝑎 ∙ 𝜁 = 𝑃𝑛 ∙
𝜁
𝜂










𝜘 − 1 (15)  
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 Momentové a energetické poměry s uvažováním ztrát 
Rovnice momentové rovnováhy se při uvažování ztrát v planetovém mechanismu 
nijak nezmění. Změní se ovšem rovnice výkonové rovnováhy, které nabydou podoby 
dle rovnic (16) až (18).[5] 
Vhodnými úpravami lze dojít k závěru, že ztrátový výkon (respektive měrný 
ztrátový výkon) je ve skutečném mechanismu stejně velký jako v mechanismu 
náhradním a platí tedy rovnice (19).[5] 
Dále lze pro každý člen mechanismu definovat poměr dle rovnice (20), 
označovaný jako poměrný potenciální výkon.[5] 
Na základě odvození z rovnice výkonové rovnováhy musí také platit vztah 
dle rovnice (21).[5] 
Poměrný potenciální výkon tedy lze vyjádřit s pomocí kinematických parametrů. 
Z jeho hodnoty lze usoudit, zda si člen v náhradním mechanismu zachovává svou 
funkci. Kupříkladu byl-li ve skutečném mechanismu členem hnacím, je členem hnacím 
i v mechanismu náhradním. Tato situace nastává tehdy, je-li hodnota poměrného 
potenciálního výkonu kladná. Je-li naopak hodnota poměrného potenciálního výkonu 
záporná, daný člen si svoji funkci neponechává a z členu hnacího se tedy stává člen 
hnaný nebo naopak. 
Poměrný potenciální výkon je možné určit pro libovolný člen mechanismu 
s výjimkou reakčního členu, neboť ten přenáší ve skutečném mechanismu nulový 
výkon a docházelo by tedy k dělení nulou, což je nepřípustné. Dále nemá smysl 
určovat poměrný potenciální výkon pro unašeč, neboť ten v náhradním mechanismu 
𝑃𝑎 + 𝑃𝑛 + 𝑃𝜁 = 0 (16)   
𝑃𝑛 = −𝑃𝑎 − 𝑃𝜁  (17)  
𝑃?̅? = −𝑃?̅? − 𝑃?̅?  (18)  
𝑃𝜁 = 𝑃𝜁






 (20)   
𝜇𝑥
𝑟 =





 (21)   
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přenáší nulový výkon a tedy i hodnota poměrného potenciálního výkonu by byla nulová 
a v takovém případě nelze o změně nebo zachování jeho funkce rozhodnout. 
Dále lze poměrný potenciální výkon použít při stanovení součinitele ztrát 
skutečného mechanismu. Součinitel ztrát náhradního mechanismu je dán pouze 
ztrátami v jeho jednotlivých ozubených převodech a je tedy možné jej snadno určit. 
Pro běžné rozsahy převodových poměrů lze hodnotu součinitele ztrát pro jeden vnější 
záběr odhadnout na 0,02, při záběru vnitřním na 0,01. Sečtením všech ztrátových 
součinitelů podél toku výkonu vznikne celkový součinitel ztrát náhradního 
mechanismu. Na základě znalosti součinitele ztrát v náhradním mechanismu lze jeho 
velikost v mechanismu skutečném určit dle rovnice (22).[5] Tento vztah však platí pouze 
v případě, je-li poměrný potenciální výkon kladný. 
V případě, že je poměrný potenciální výkon záporný, je zapotřebí na základě 
stejného postupu odvodit nový vztah. 
 Konstrukčně – geometrická omezení 
U planetových soukolí nelze volit počty zubů jednotlivých kol zcela libovolně. 
Je zapotřebí brát ohled na několik podmínek – podmínku smontovatelnosti, podmínku 
souososti a podmínku sousedství satelitů. Pro jednoduchost lze při návrhu 
předpokládat, že se jedná o soukolí se zastaveným unašečem.  Je zřejmé, že pokud 
soukolí při návrhu podmínky splní, splní je i pokud bude unašeč rotovat. 
 Podmínka smontovatelnosti soukolí 2k + r s jednoduchými satelity 
Jelikož jsou satelity planetového soukolí v každém okamžiku v záběru se dvěma 
ozubenými koly – planetou a korunou – zároveň, nemůže být počet zubů centrálních 
kol libovolný. Při nevhodně zvoleném počtu zubů může dojít k situaci, kdy jeden nebo 
více satelitů nelze vložit do záběru s oběma centrálními koly zároveň a soukolí je tedy 
nesmontovatelné.  Pro kontrolu smontovatelnosti slouží rovnice (23), ve které 
je písmenem s označen počet satelitů a písmenem c celé číslo. [5]   
V této rovnici platí znaménko + v případě, že převodový poměr v náhradním 
mechanismu je záporný. V opačném případě platí znaménko - . 
𝜁 = 𝜇𝑥
𝑟 ∙ 𝜁𝑟 (22)   
𝑧𝑘 ± 𝑧𝑝
𝑠
= 𝑐 (23)   
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 Podmínka sousedství satelitů 
Vyjadřuje skutečnost, že nesmí dojít ke kolizi zubů dvou sousedních satelitů. 
Jednoduše lze tuto podmínku ověřit z nákresu planetového soukolí v měřítku ve směru 
centrální osy mechanismu. Pro rovnoměrné rozložení satelitů lze podmínku sousedství 
satelitů formulovat do podoby rovnice (24). [5] 
 Podmínka souososti  
Satelity planetových soukolí zabírají buď pouze s jedním centrálním kolem 
(v případě dvojitých satelitů) nebo s oběma centrálními koly najednou. Jelikož mají 
centrální kola společnou osu, je nezbytné, aby osová vzdálenost mezi satelitem 
a oběma centrálními koly byla totožná. Tuto podmínku vyjadřuje rovnice (25). [5] 
 
V případě kol nekorigovaných nebo soukolí s korekcí VN se osová vzdálenost 
stanoví podle rovnice (26), za symbol 𝑧𝛴 se dosadí podle rovnic (27) nebo (28) podle 
toho, pro která dvě ozubená kola je zapotřebí osovou vzdálenost určit. [5] 
Pro případ kol obecně korigovaných lze provozní osovou vzdálenost určit 
dle rovnice (29), do které je zapotřebí dosadit z rovnice (30). [5] 
Je zapotřebí vzít v úvahu, že respektování podmínky souososti může 





𝑧𝑠 + 2 ∙ ℎ𝑠̅̅̅
𝑧𝑝 + 𝑧𝑠 + ∆𝑧
 
(24)   
𝑎𝑠𝑝 = 𝑎𝑠𝑘 (25)   
𝑎𝑁 = 0,5 ∙ 𝑚𝑡 ∙ 𝑧𝛴 (26)   
𝑧𝛴 = 𝑧𝑝 + 𝑧𝑠 (27)  
𝑧𝛴 = 𝑧𝑘 − 𝑧𝑠 (28)  




 (30)  
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 Aplikace 
Planetové převodovky mají velice široké uplatnění, od převodovek použitých 
v malých domácích spotřebičích a hračkách, až po velké průmyslové převodovky. 
V rámci této práce jsou uvedeny pouze ty nejdůležitější aplikace. 
Planetové převodovky jsou díky svému velkému převodovému poměru ideální 
jako reduktory k rychloběžným strojům, jako jsou například plynové a parní turbíny, 
elektrické a spalovací motory. 
Lze je ovšem použít i jako multiplikátory pomaloběžných strojů jako například 
vodní turbíny nebo rotor větrné elektrárny. V těchto případech má rotor velmi nízké 
otáčky a pro výrobu elektrického proudu je nutné tyto otáčky mnohanásobně zvýšit. 
Zvláštní kategorií jsou převodovky pro automobilový průmysl. Planetové 
převodovky se většinou používají jako plně automatické nebo poloautomatické. 
K dosažení velkého počtu různých převodových stupňů dojde díky použití několika 
sériově spojených jednoduchých planetových soukolí. Různé převody se realizují za 
pomoci brzd a spojek, které se spínají a uvolňují podle toho, kdy má které ozubené 
kolo být zastaveno nebo spojeno s jiným.  Automatická převodovka složená ze dvou 
jednoduchých planetových soukolí je vyobrazena na obrázku 10. 
 
Obrázek 10: Automatická převodovka Ford C-4 [6] 
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 Větrné elektrárny 
Ve větrné elektrárně je zapotřebí převést pomalý rotační pohyb rotoru nesoucího 
listy na pohyb značně rychlejší, který umožní výrobu elektrického proudu pomocí 
generátoru. Otáčky rotoru se běžně pohybují v rozmezí 8 až 20 za minutu [7], zatímco 
generátory obvykle pracují při stovkách až tisících otáček za minutu. Velikost 
převodového poměru tedy dosahuje hodnot v řádech desítek až stovek.[8]  
Jako v jiných aplikacích, i zde je možné použití jak planetových, tak klasických 
stupňových převodovek. U stupňových převodovek je k dosažení vysokého 
převodového poměru nutné použít několik stupňů, což značně zvětšuje jejich rozměry. 
Naproti tomu planetové převodovky, které mají koaxiální uspořádání vnějších hřídelů, 
jsou výrazně kompaktnější a také lehčí. Na obrázku 11 je schéma a řez dvoustupňovou 
planetovou převodovkou používanou pro větrné elektrárny, jejíž převodový poměr 
je roven 22,5. Na obrázku 12 je schéma jednostupňové převodovky, která díky použití 
dvou korunových kol dosahuje velmi vysokého převodového poměru. [8] 
 
Obrázek 11: Schéma dvoustupňové planetové převodovky pro větrné elektrárny [7] 
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Obrázek 12: Schéma jednostupňové planetové převodovky se dvěma korunovými koly pro 
dosažení vysokého převodového poměru [7] 
 Malé vodní elektrárny 
Aplikace planetových převodů je v malých vodních elektrárnách velmi podobná 
jako v elektrárnách větrných. Vodní kola nebo malé turbíny dosahují otáček mezi 
jedním až dvěma sty za minutu a pro pohon generátoru je tedy zapotřebí otáčky zvýšit. 
Také zde je možné použít kromě planetových také stupňové převodovky s čelními 
nebo kuželovými koly, v aplikacích s malými toky výkonu okolo tří kilowattů dokonce 
řemenové převody. Mezi nevýhody čelních převodovek se opět řadí větší zastavěný 
prostor a také větší hmotnost, nevýhodou řemenových převodů je pak jejich velmi 
nízká účinnost. [7] 
 Turbokompresory 
Opačná situace než u vodních a větrných elektráren nastává u turbokompresorů, 
čerpadel a ventilátorů. Pro tyto aplikace vyvinula své řešení firma Voith. Jedná 
se o převod složený z planetového soukolí a hydrodynamického měniče. Díky využití 
vlastností měniče je převodový poměr proměnný a dané zařízení tedy může běžet 
takovou rychlostí, jakou momentálně vyžadují podmínky. Další výhodou použití měniče 
je možnost větvení výkonu uvnitř převodovky, což přináší větší účinnost. Princip 
fungování je vcelku jednoduchý: větší část vstupního výkonu se pomocí centrálního 
korunového kola přenáší přímo přes planetové soukolí na výstupní hřídel a část 
výkonu se v hydrodynamickém měniči oddělí a je přivedena na unašeč, 
kde se oba toky výkonu zase spojují. Úhlová rychlost unašeče je tedy řiditelná 
za pomocí hydrodynamického měniče a tím je zabezpečen proměnný převodový 
poměr. Schéma uspořádání převodovky je uvedeno na obrázku 13, na obrázku 
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14 je schéma znázorňující možnost změny úhlové rychlosti unašeče a tím možnost 
změny velikosti převodového poměru. 
 
Obrázek 13: Schéma převodovky Voith Vorecon [9] 
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 Kolesová rypadla 
Kolesová rypadla souží k povrchovému dobývání uhlí a odklízení hlušin. Stejně 
jako korečková rypadla mají nepřetržitý pracovní cyklus. Hlavní rozmach těchto strojů 
nastal ve 40. letech 20. století, kdy byla zaváděna kolesová rypadla pro výškový 
a hloubkový řez. Hodinový výkon těchto rypadel překračuje  10 000 m3 sypané horniny. 
Podle uložení výložníku kolesa je možné rozdělit kolesová rypadla na stroje 
s výsuvným nebo pevným výložníkem. Stroje s výsuvným výložníkem jsou těžší 
a konstrukčně náročnější, na druhou stranu  se na dopravní cestě nemusí materiál 
tolikrát překládat. 
Kolesová rypadla většinou používají pásový nebo kráčivý podvozek z důvodu 
snížení měrného tlaku na pojížděcí pláň.  
Dobývacím orgánem je tedy koleso, poháněné buď ozubeným věncem 
umístěným na jeho obvodu, přičemž koleso je uloženo pevně na ose, nebo  otočným 
kolesovým hřídelem. 
Narýpaný materiál se předává dále na pásový dopravník pomocí pevné kluzné 
dráhy, vynášecího talíře nebo válečkového roštu. 
Kolesové rypadlo KU 300 je určeno k těžbě všech hornin, jejichž rypný odpor 
nepřesahuje hodnotu 120 kp/cm délky řezné hrany. Svými parametry je nejvhodnější 
pro použití v dolech na uhelných slojích. Výložník kolesa je výsuvný, dělený, 
s maximálním výsuvem až 805 metrů. Na předním konci výložníku je umístěno koleso 
s deseti korečky o objemu 300 litrů. Pohon kolesa zajišťuje samostatný pohon 
asynchronním elektromotorem o výkonu 500 kW. Pásový podvozek je tvořen třemi 
dvojnásobnými pásy se samostatnými pohony. Natáčení předních pásů je ovládáno 
hydraulicky. [10] 
Přehled parametrů kolesového rypadla je uveden v tabulce 1 a schéma stroje 
je na obrázku 15.  
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Tabulka 1: Parametry kolesového rypadla KU 300 [10] 
Parametr Hodnota Jednotka 
Obsah korečku 300 [l] 
Počet korečků 10 [1] 
Průměr kolesa 7 [m] 
Výkon motoru kolesa 500 [kW] 
Napájecí napětí 6 [kV] 
Celkový instalovaný výkon 2 400 [kW] 
Provozní váha stroje  960 [t] 
 
 
Obrázek 15: Schéma kolesového rypadla KU 300 [10] 
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 Specifikace zadání 
Konkrétní zadání práce bylo formulováno  firmou MKV Ozubená kola, která 
již převodovky pro kolesová rypadla vyrábí. Jejich převodovky jsou koncipovány jako 
kuželočelní vícestupňové. Cílem této práce je vytvořit koncepční návrh převodovky, 
na jejímž výstupu bude použit planetový převod, který bude sloužit jako základ 
pro detailní návrh.  
Základní požadavek je na zachování připojovacích rozměrů převodovky 
k velkorypadlu. Vzdálenost mezi osou kolesa a uchycením převodovky musí 
být zachována z důvodu snadné zaměnitelnosti obou typů převodovek. Rovněž 
vstupní převod, řešený jako kuželový, musí být zachován, neboť poloha 
osy elektromotoru pohánějícího koleso kolmo na osu kolesa je v této aplikaci velmi 
výhodná. 
Dalším požadavkem je maximální hmotnost celé převodovky i s nosnou 
konstrukcí, která nesmí překročit 22 tun. Z důvodu kusové výroby je vhodné, aby byla 
skříň převodovky řešena jako svařenec z tlustých plátů plechu. Skříň musí být 
opatřena žebry a výztuhami pro zajištění dostatečné tuhosti při přenosu velkého 
výkonu. Dále má být opatřena prvky pro uchycení servisní plošiny. Také je nutné 
rozhodnout, kde bude umístěn agregát pro tlakové mazání a lišta nesoucí senzory, 
které při kontaktu s terénem zastaví koleso. 
Další parametry zadání jsou přehledně uvedeny v tabulce 2. 
Tabulka 2: Parametry zadání 
 
Parametr Hodnota Jednotka 
Maximální přenositelný výkon 𝑃 500 [kW] 
Převodový poměr 𝑖 121,4 [1] 
Vstupní otáčky 𝑛1 991 [min
-1] 
Součinitel přetížení 𝐾1 2,2 - 2,5 [1] 
Bezpečnost proti vylomení zubu 𝑆𝐹 1,7 [1] 
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 Návrh kinematických schémat a výběr finální varianty 
Při návrhu kinematických schémat byl použit katalog firmy Siemens[11], která 
vyrábí převodovky pro mnoho aplikací, včetně kolesových rypadel. Jednotlivá 
schémata jsou v katalogu uvedena ve zjednodušené podobě a liší se zejména počtem 
planetových stupňů v převodovce a počtem stupňů předřazených před ně. U všech 
typů převodovek je vstup řešen kuželovým soukolím, v souladu se zadáním. 
Byla navržena dvě základní kinematická schémata, která jsou pro tuto aplikaci 
vhodná. Jejich uspořádání je dobře patrné z obrázků 16 a 17. Písmenem a je označen 
vstupní hřídel, písmenem n výstupní. V obou případech se jedná o planetové soukolí 
typu 2k + r, kdy je vstupem planeta a výstupem unašeč, korunové kolo je zastavené. 
 
Obrázek 16: Kinematické schéma převodovky (Varianta 1) 
 
  Obrázek 17: Kinematické schéma převodovky (Varianta 2) 
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Obě varianty využívají dva stupně planetových převodů. Toto uspořádání 
je nutné z hlediska dosažení vysokého celkového převodového poměru. Taktéž obě 
schémata na vstupu obsahují kuželový převod.  Liší se pouze strukturou planetového 
soukolí a tím, zda obsahují další předřazené převody či nikoli. Varianta 1 obsahuje 
jeden předřazený převod čelními ozubenými koly, přičemž obě planetová soukolí 
využívají satelitová kola jednoduché konstrukce. Naproti tomu varianta 2 využívá 
složená satelitová kola, která umožňují dosáhnout u jednoho planetového soukolí 
vyššího převodového poměru a tím pádem nevyžadují použití čelního převodu jako 
ve variantě 1. Složené satelity jsou tvořeny dvěma řadami zubů, přičemž jedna řada 
zabírá s centrálním planetovým kolem a druhá s korunou. Ozubení satelitu nemají 
stejný počet zubů, přičemž ozubení zabírající s korunovým kolem má menší počet 
zubů než ozubení zabírající s planetovým kolem. 
Pro výběr vhodné varianty, která bude dále rozpracována, bylo použito 
multikriteriální hodnocení. Tento postup umožňuje na základě předem stanovených 
kritérií, která jsou dle své důležitosti ohodnocena body, vybrat variantu, která 
je pro danou aplikaci nejvhodnější. Varianty jsou dle své vhodnosti seřazeny 
z hlediska každého kritéria a následně se stanoví celkové pořadí z hlediska všech 
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Tabulka 3: Multikriteriální hodnocení variant kinematických schémat 
 
Váha kritéria 







5 Náročnost konstrukce 1 2 
5 Možnost použití výpočetního SW 1 2 
3 Náročnost výroby (materiál, stroje) 1 2 
4 Náročnost montáže 1 2 
2 Hmotnost 2 1 
5 Cena 1 2 
4 Náročnost údržby (servisovatelnost) 1 2 
5 
Vhodnost konstrukce vzhledem k 
zachování požadovaných připojovacích 
rozměrů 1 2 
33 Vážený průměr variant 1,061 1,939 
 
Na základě multikriteriálního hodnocení byla jako nejvhodnější zvolena 
varianta 1. Hlavní nevýhodou varianty 2 je nemožnost použití výpočetního softwaru 
KISSsys/KISSsoft, který neumožňuje definici složených satelitových kol. Jelikož hlavní 
náplní této práce je návrh celého mechanismu v tomto programu, bylo nutné zvolit 
variantu 1. Navíc je z tabulky patrné, že varianta 1 je celkově méně složitá a její jedinou 
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 Návrh kinematiky mechanismu v softwaru KISSsys 
Hlavní částí této práce je návrh celého převodového mechanismu pomocí 
výpočetního softwaru KISSsys/KISSsoft.  Jedná se o návrhový a výpočtový software 
určený přímo pro návrh  strojních součástí. Jelikož je neustále udržován v souladu 
s platnými normami (ISO, DIN, AGMA), slouží jako rychlý a hlavně velmi efektivní 
nástroj pro dimenzování, kontrolu návrhu, určení únosnosti a prokázání součinitelů 
bezpečnosti a ukazatelů životnosti.[12] 
KISSsoft je program pro dimenzování, optimalizaci a kontrolu strojních součástí 
jako jsou ozubená kola, hřídele, ložiska, šrouby, pružiny a řemeny. Dále je umožněna 
integrace výpočetního modulu do všech hlavních CAD systémů. 
KISSsys je nadstavba KISSsoftu, která umožňuje vytvořit výpočtový model 
mechanismu jako celku. Takto vytvořený model se sestává z dílčích výpočtů 
v KISSsoftu. 
Společnost KISSsoft na svých webových stránkách rovněž nabízí ke stažení 
výukové manuály, ve kterých na jednoduchých případech vysvětluje použití 
jednotlivých prvků svého softwaru. Není tedy problém i pro nezkušeného uživatele, 
naučit se jejich software používat. Drobnou překážkou může být pouze fakt, 
že manuály nejsou dostupné v českém jazyce. 
Pro návrh planetového mechanismu byl použit manuál One Stage Planetary 
Gearbox [13] a manuál Two Stage Planetary Gearbox [14] pro starší verzi KISSsys, 
pro návrh ostatních převodů pak manuál Two Stage Helical Gearbox. [15] 
 Vytvoření kinematického schématu 
Prvním krokem při návrhu mechanismu v KISSsys je vložení předem 
definovaných prvků z knihovny (ozubené kolo, hřídel, ložisko atd.) a jejich vzájemné 
kinematické propojení. Tím vznikne kinematický model, který mechanismus popisuje. 
Všechny vložené prvky se zobrazují ve stromě v levé části okna, přičemž v pravé části 
je blokový diagram, ve kterém jsou zobrazeny nejen jednotlivé prvky ale i vazby 
mezi nimi. 
Pro přehlednost byl celý mechanismus rozdělen na tři konstrukční podcelky – 
předřazený stupeň, planetový stupeň 1 a planetový stupeň 2. Přednosti tohoto 
rozdělení budou dále vysvětleny.  
Předřazený stupeň obsahuje dva hřídele (prvek Shaft), každý uložený ve dvojici 
valivých ložisek (prvek Roller Bearing). První hřídel nese pastorek kuželového soukolí 
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(prvek Bevel Gear), druhý hřídel nese kuželové kolo a pastorek čelního ozubení (prvek 
Cylindrical Gear).  První hřídel je  vstupem převodovky a pro výpočet je zapotřebí přidat 
spojku (prvek Coupling), kterou do převodovky bude vstupovat krouticí moment. 
Vložené prvky se zobrazují ve stromě modelu i v diagramu, jak je patrné z obrázku 18. 
 
Obrázek 18: Strom modelu mechanismu a diagram v KISSsys 
Nyní je zapotřebí spojit kuželová kola kinematickou vazbou (prvek Gear Pair 
Coupling). V dialogovém okně tvoří element 1 pastorek a element 2 kuželové ozubené 
kolo. V diagramu se přidání vazby projeví jako červená čára spojující odpovídající 
prvky, tak jak je vidět na obrázku 19. 
 
 
Obrázek 19: Spojení kuželových kol kinematickou vazbou v KISSsys 
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Posledním krokem v této části je definování výpočtů. Pro předřazený stupeň 
je zapotřebí provést dva výpočty hřídelů (prvek Shaft Calculation) a jeden výpočet 
kuželového soukolí (prvek Bevel Gear Calculation). Finální podoba stromu modelu 
pro předřazený převod je patrná z obrázku 20. 
 
 
Obrázek 20: Strom modelu pro předřazený převod v KISSsys 
Tvorba modelu pro planetový převod probíhá analogicky, ale je zde několik 
zvláštností respektujících odlišnosti planetového mechanismu od klasických převodů 
čelními ozubenými koly.  Při vkládání hřídelů je zapotřebí použít hřídele souosé (prvek 
Coaxial Shaft). Planetový mechanismus tvoří celkem tři hřídele – hřídel planetového 
kola (Sun Gear Shaft), hřídel korunového kola (Ring Gear Shaft) a  unašeč (Carrier 
Shaft). Ve skutečném mechanismu je korunové kolo obvykle součástí skříně a nemá 
tedy hřídel, nicméně pro korektní výpočet v KISSsys je nutné jej definovat. Hřídel 
planetového kola je usazena ve dvojici valivých ložisek (prvek Roller Bearing) a kromě 
planetového kola (prvek Cylindrical Gear) nese také čelní ozubené kolo (prvek 
Cylindrical Gear) zabírající s pastorkem na druhém hřídeli předřazeného převodu.  
Na hřídel korunového kola je umístěno čelní ozubené kolo (prvek Cylindrical Gear) 
a obecná podpora (prvek General Bearing), jelikož ve skutečném mechanismu 
je korunové kolo pevně spojeno se skříní. Aby bylo možné modelovat korunové kolo 
jako zastavené, je zapotřebí přidat na hřídel spojku (prvek Couplig) a v dialogovém 
okně zadat nulovou požadovanou rychlost otáčení. Hřídel unašeče je rovněž uložen 
ve dvojici valivých ložisek (prvek Roller Bearing) a nese dvě spojky (prvek Coupling) – 
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jednu pro spojení s čepem nesoucím ložiska pro uložení hřídele satelitu a druhou 
pro spojení s dalším planetovým stupněm. 
O poznání složitější je situace při modelování satelitu. Satelitové kolo umístěné 
na hřídeli je přes valivá ložiska spojeno s čepem, který je pevně usazen v unašeči. Pro 
modelování tohoto uspořádání v KISSsys je nejvhodnější následující postup. Na 
hřídeli unašeče se vytvoří nová skupina  (prvek Group) s pojmenováním Satelit. V této 
skupině jsou umístěny dva hřídele (prvek Coaxial Shaft) – dutý hřídel nesoucí 
satelitové kolo a hřídel reprezentující čep na unašeči. Tyto dva hřídele jsou vzájemně 
svázány ložisky (prvek Connection Roller Bearing), při vkládání tohoto prvku je nutné 
v dialogovém okně správně nastavit dva elementy tohoto prvku -  čep unašeče jako 
vnitřní kroužek (Inner Race) a hřídel satelitu jako vnější (Outer Race). Na hřídeli 
satelitu je umístěno ozubené kolo (prvek Cylindrical Gear) a obecná podpora (prvek 
General Bearing).  Na čepu unašeče jsou umístěny dvě obecné podpory (prvek 
General Bearing) a spojka (prvek Coupling) reprezentující spojení s unašečem. 
Dalším krokem je definování vazeb mezi jednotlivými prvky. Nejprve je nutné 
definovat vazbu mezi unašečem a čepem  satelitu. K tomu slouží vazba unašeče 
planet (prvek Planet Carrier Constraint), v dialogovém okně  je zapotřebí nastavit jako 
element 1 spojku na unašeči a jako element 2 spojku na čepu satelitu. Dále 
je zapotřebí definovat  kinematická spojení ozubených kol (prvek Planetary Gear Pair 
Constraint). V dialogovém okně je zapotřebí zvolit, zda se jedná o vazbu mezi planetou 
a satelitem nebo mezi satelitem a korunou, dále je zapotřebí nastavit odpovídající 
ozubená kola. Nakonec je zapotřebí přidat vazbu spojující předřazený stupeň 
s planetovým. Jedná se o dvojici čelních kol (prvek Gear Pair Constraint). Jako 
element 1 je zapotřebí vybrat pastorek na druhém hřídeli předřazeného převodu, jako 
element 2 pak ozubené kolo na hřídeli nesoucím planetu. 
Posledním krokem je definování výpočtů.  Pro výpočet planetového soukolí 
je v KISSsys speciální výpočet (prvek Planetary Gear Calculation), stejně jako 
pro výpočet souosých hřídelů (prvek Coaxial Shafts Calculation). Do skupiny Satelit 
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Tím je modelování struktury planetového soukolí dokončeno. Výsledná podoba 
stromu modelu a diagramu je na obrázcích 21 a 22. 
 
Obrázek 21: Strom modelu planetového mechanismu v KISSsys 
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Obrázek 22: Schéma modelu planetového mechanismu v KISSsys 
Druhý planetový stupeň je modelován zcela totožně, pouze s tím rozdílem, 
že na hřídel nesoucí planetové kolo je místo čelního ozubeného kola umístěna spojka 
(prvek Coupling) pro spojení s prvním planetovým stupněm.  Na hřídeli unašeče 
je také umístěna spojka, symbolizující výstup z převodovky. Zde se projeví výhoda 
rozdělení mechanismu na jednotlivé dílčí celky, jelikož druhý planetový stupeň není 
třeba vytvářet od začátku, ale stačí pouze zkopírovat první stupeň a v kopii provést 
potřebné změny. Schéma celého mechanismu je na obrázku 23. 
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Obrázek 23: Schéma celého mechanismu převodovky v KISSsys 
 Předběžný návrh převodových poměrů 
Po dokončení kinematického modelu lze přistoupit k návrhu jednotlivých 
převodových poměrů. Nejprve je nutné rozdělit celkový převodový poměr, který 
je roven 121,4, mezi jednotlivá soukolí. Při tom je potřeba mít na zřeteli, že jednotlivé 
typy ozubených soukolí mají svůj maximální dosažitelný převod. Pro kuželová soukolí 
je dle doporučení maximální hodnota převodového poměru jednoho soukolí okolo 3, 
pro čelní soukolí okolo 3,5. U planetových soukolí záleží, v jakém režimu je soukolí 
provozováno. Pro uspořádání kdy je vstupem planeta a výstupem unašeč, 
se maximální hodnota převodového poměru pohybuje okolo 4. 
K návrhu převodových poměrů slouží v KISSsys výpočty jednotlivých soukolí, 
přičemž není nutné je zatím otevírat, ale stačí výpočet označit pravým tlačítkem myši 
a vybrat položku návrh převodu (Gear Sizing). Otevře se dialogové okno, ve kterém 
lze zadat předběžnou hodnotu převodového poměru, úhel sklonu zubu α a úhel 
stoupání šroubovice β (pro ozubení s přímými zuby je úhel β roven nule). 
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Pro kuželové soukolí byl zvolen převodový poměr 2,52, pro čelní soukolí převod 
3,035 a pro obě planetová soukolí převod 4. Celkový převodový poměr je tedy roven 
122,48. Tato hodnota se od zadaného převodového poměru 121,4 liší o 0,89%, 
což je v přípustných mezích. 
 Definice počátečních podmínek 
Nyní je zapotřebí definovat počáteční podmínky kinematiky mechanismu. 
Ke spojkám (prvek Coupling) na hřídelích nesoucí korunová kola je zapotřebí připojit 
pohon (prvek Speed/Force) a v dialogovém okně zadat nulovou rychlost otáčení. 
Tím je simulováno zastavení korunového kola. Dále je třeba na vstup převodovky 
připojit rovněž pohon (prvek Speed/Force) a v dialogovém okně nastavit vstupní 
otáčky a výkon, v tomto případě jsou otáčky 991 min-1 a výkon 500 kW. Na výstupu je 
také umístěn pohon (prvek Speed/Force), přičemž v dialogovém okně není třeba 
nic nastavovat, jelikož hodnoty jsou dány vstupními hodnotami a převodovými poměry 
navrženými v předchozím kroku.  
 Výpočet kinematiky 
Pro takto vytvořený model lze již spustit výpočet kinematiky. Pokud výpočet 
kinematiky proběhne správně, cesty, kudy teče výkon, se zbarví červeně a směr toku 
výkonu je naznačen šipkou.  Při otevření pohonu (prvek Speed/Force) spojeného 




ČVUT v Praze 
Fakulta strojní 




Návrh ozubených soukolí v softwaru KISSsoft  40 
 
 Návrh ozubených soukolí v softwaru KISSsoft 
Po návrhu kinematické struktury mechanismu již lze přistoupit k návrhu 
jednotlivých ozubených soukolí. K tomu slouží výpočty, vložené do stromu modelu 
při tvorbě kinematického schématu. Po dvojím kliknutí levým tlačítkem myši na ikonu 
výpočtu se otevře nové okno programu KISSsoft, ve kterém probíhá návrh soukolí. 
 Návrh kuželového soukolí 
Ze strany firmy MKV byl vznesen požadavek, aby osová síla generovaná 
kuželovým pastorkem se šikmým ozubením směřovala ven z převodovky, vzhledem 
k jednodušší montáži i případné výměně soukolí. Smysl stoupání zubů je tedy levý 
za předpokladu, že hřídel se točí po směru hodinových ručiček. Je také třeba vzít 
v úvahu, že výstupní hřídel se musí rovněž točit po směru hodinových ručiček, 
aby koleso rypadla zabíralo do terénu v dolní úvrati a vynášelo materiál v horní úvrati. 
V okně KISSsoft je několik karet, sloužících pro zadání provozních parametrů 
soukolí, referenčního profilu geometrie zubu a dalších vlastností. V první kartě 
s označením Basic Data je souhrn parametrů, které vzejdou z návrhu. Na kartě 
Reference Profile je možné vybrat referenční profil geometrie zubu, v tomto případě 
byl zvolen profil 1.25/0.38/1.0 ISO 53.2:1997 Profil A. Na kartě Rating je nutno zadat 
provozní parametry soukolí. Jelikož se výpočet v KISSsoft zakládá na kinematickém 
schématu vytvořeném KISSsys, není potřeba definovat parametry jako vstupní výkon 
a otáčky. Jejich stručný přehled je uveden v tabulce 4. Naopak důležitými parametry, 
které je potřeba na této kartě zadat, jsou součinitel vnějších dynamických 
sil KA a požadovaná výpočtová životnost H. Dle zadání byla definována hodnota KA 
rovna 2,5 a výpočtová životnost sto tisíc hodin. Jako metodika výpočtu byla vybrána 
norma DIN 3991: 1988.  
Tabulka 4: Vstupní parametry výpočtu kuželového soukolí 
Parametr Hodnota Jednotka 
Přenášený výkon 𝑃 500 [kW] 
Krouticí moment 𝑀𝑘 4 818 [Nm] 
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Po definování vstupních parametrů výpočtu lze přistoupit k samotnému návrhu, 
který probíhá ve dvou krocích – prvním krokem je předběžný návrh (Rough Sizing) 
a druhým krokem je finální návrh (Fine Sizing). 
Předběžný návrh vychází z parametrů, které jsou obsaženy v kinematickém 
schématu vytvořeném v KISSsys. Lze ovšem specifikovat některé další parametry, 
jako například počet zubů pastorku nebo poměr normálného modulu vůči šířce 
ozubení. Dialogové okno, ve kterém probíhá předběžný návrh, je na obrázku 24. 
  
 
Obrázek 24: Předběžný návrh kuželového soukolí v KISSsoft 
Výsledkem předběžného návrhu je množina možných řešení, ze kterých uživatel 
vybere to nejvhodnější. Zde je patrná největší výhoda návrhu v tomto softwaru, která 
tkví v rychlosti a efektivitě návrhu. Pokud žádná vypočítaná varianta nevyhovuje, 
změna vstupních parametrů a provedení nového výpočtu jsou velice rychlé. 
Dalším krokem je provedení finálního návrhu, jehož postup je podobný jako 
u návrhu předběžného. V dialogovém okně lze nastavit požadovanou hodnotu 
převodového poměru a jeho maximální odchylku v procentech, dále rozmezí 
normálného modulu, rozmezí úhlu sklonu zubu, stoupání šroubovice pro šikmé 
ozubení a další parametry. Důležité je zvolit počet řešení, které program vypočítá. 
Dialogové okno, ve kterém návrh probíhá, je na obrázku 25. 
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Obrázek 25: Finální návrh kuželového soukolí v KISSsoft 
 
Výsledky lze zobrazit v grafu, ve kterém lze konfigurovat jednotlivé osy a také 
barevnou stupnici. To umožňuje vybrat z velkého počtu výsledků tu variantu, která 
optimálně splňuje dané požadavky. 
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kolo 2 Jednotka 
Normálný modul 𝑚𝑛 10 10 [mm] 
Normálný úhel sklonu zubu 𝛼𝑛 20 20 [°] 
Úhel stoupání šroubovice 𝛽 25 25 [°] 
Počet zubů 𝑧 23 58 [1] 
Šířka ozubení 𝑏 109 109 [mm] 
Průměr roztečné kružnice 𝑑 253,77 639,96 [mm] 
Bezpečnost proti vylomení zubu 𝑆𝐹 1,90 1,83 [1] 
Materiál 15 NiCr 13 15 NiCr 13 [-] 
 
Z výsledků je patrné, že bylo dosaženo požadované hodnoty bezpečnosti proti 
vylomení zubu 1,7. Podrobný výpis výsledků výpočtu je uveden v příloze A. 
 Návrh čelního soukolí 
Návrh čelního soukolí probíhá stejně jako návrh soukolí kuželového, nebude 
zde tedy detailně rozebrán. Při návrhových výpočtech nebyly uvažovány ztráty 
v soukolích, tudíž návrh stojí na straně bezpečnosti. 
Opět není nutné zadávat otáčky a krouticí moment, neboť tyto parametry jsou 
již známy z kinematického modelu v KISSsys. Jejich stručný přehled je uveden 
v tabulce 6. Jako referenční profil ozubení byl zvolen 1.25/0.38/1.0 ISO 53.2:1997 
Profil A, jako metoda výpočtu pak DIN 3990: 1987 Method B. Součinitel vnějších 
dynamických sil KA i výpočtová životnost H zůstaly stejné jako při návrhu kuželového 
soukolí. 
Tabulka 6: Vstupní parametry výpočtu čelního soukolí 
Parametr Hodnota Jednotka 
Přenášený výkon 𝑃 500 [kW] 
Krouticí moment 𝑀𝑘 12 149,8 [Nm] 
Otáčky 𝑛 393 [min-1] 
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Výsledné parametry čelního ozubení jsou přehledně uvedeny v tabulce 7. 





kolo 2 Jednotka 
Normálný modul 𝑚𝑛 11 11 [mm] 
Normálný úhel sklonu zubu 𝛼𝑛 20 20 [°] 
Úhel stoupání šroubovice 𝛽 7 7 [°] 
Počet zubů 𝑧 28 85 [1] 
Šířka ozubení 𝑏 104,36 104,36 [mm] 
Průměr roztečné kružnice 𝑑 310,313 942,022 [mm] 
Osová vzdálenost 𝑎 620 [mm] 
Bezpečnost proti vylomení zubu 𝑆𝐹 1,76 1,71 [1] 
Materiál 15 NiCr 13 15 NiCr 13 [-] 
 
 Z tabulky 7 je opět patrné, že byla dosažena požadovaná životnost proti 
vylomení zubu 1,7. Podrobný výpis výsledků výpočtu je uveden v příloze B. 
 Návrh planetového soukolí 1 
Návrh planetového soukolí probíhá podobně jako návrh kuželového a čelního 
ozubení. Na kartě Rating je možné zadat provozní parametry soukolí,  přičemž  
parametry jako výkon, otáčky a krouticí moment jsou opět vyplněny automaticky 
na základě výpočtu kinematiky v KISSsys. Jejich stručný přehled je uveden 
v tabulce 8.  Jako referenční ozubené kolo bylo vybráno kolo planetové. Strukturu 
soukolí lze upravit příkazem Define additiional speed, v dialogovém okně lze nastavit, 
který ze členů soukolí bude zastaven. V tomto případě byla stejně jako v kinematickém 
výpočtu vybrána koruna a její rychlost nastavena na 0 min-1. Pokud je zastavení členu 
soukolí definováno přímo ve výpočtu pomocí KISSsoft, je zapotřebí v kinematickém 
schématu odstranit nulovou rychlost tohoto členu. V opačném případě výpočet 
kinematiky neproběhne z důvodu příliš velkého počtu parametrů – mechanismus 
by byl považován za staticky neurčitý. Na kartě Rating je dále zapotřebí definovat 
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součinitel vnějších dynamických sil KA, stejně jako v předchozím případě byla 
dle požadavku zadání zvolena hodnota 2,5. Výpočtová životnost byla opět stanovena 
na sto tisíc hodin. Jako metoda výpočtu byla zvolena DIN 3990:1987 Method B 
(YF Method C). 
Tabulka 8: Vstupní parametry výpočtu planetového soukolí 1 
Parametr Hodnota Jednotka 
Přenášený výkon 𝑃 500 [kW] 
Krouticí moment 𝑀𝑘 36 883,2 [Nm] 
Otáčky 𝑛 129,5 [min-1] 
 
Jako referenční profil byl zvolen 1.25/0.38/1.0 ISO 53.2:1997 Profil B, tento výběr 
lze učinit na kartě Reference profile. Referenční profil je samozřejmě nutné nastavit 
pro každý člen ozubeného soukolí samostatně. 
Dále je zapotřebí na kartě Basic data určit počet satelitů, definovat úhel sklonu 
zubů β a smysl stoupání. Při volbě materiálu soukolí byl brán ohled na tepelné 
zpracování, tudíž jsou planetové kolo a satelity cementované a následně povrchově 
kalené, koruna je nitridovaná. Toto řešení je výhodné zejména z ekonomického 
hlediska, neboť cementování a následné kalení velkého korunového kola je značně 
nákladné. Navíc je v porovnání s malými koly planety a satelitů značně méně zatíženo. 
Další výhodou je, že odpadají problémy s deformacemi a vnitřním pnutím v součásti, 
vznikajících po kalení. 
S takto definovanými parametry je možné přistoupit k vlastnímu výpočtu a to opět 
ve dvou krocích – Rough sizing a Fine sizing. Jako rozhodující parametr výpočtu byla 
opět zvolena bezpečnost proti vylomení zubu, přičemž byla snaha, aby soukolí 
vyhovující požadavku na bezpečnost mělo co nejmenší modul a počet zubů, 
tím  pádem co nejmenší rozměry. 
Souhrn parametrů charakterizujících planetové soukolí 1 je přehledně uveden 
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Tabulka 9: Přehled parametrů planetového soukolí 1 
Parametr Planeta Satelit Koruna Jednotka 
Normálný modul 𝑚𝑛 14 14 14 [mm] 
Normálný úhel sklonu zubu 𝛼𝑛 20 20 20 [°] 
Úhel stoupání šroubovice 𝛽 12 12 12 [°] 
Počet zubů 𝑧 24 23 -72 [1] 
Šířka ozubení 𝑏 146,78 146,78 146,78 [mm] 
Průměr roztečné kružnice 𝑑 381,79 367,59 -1010,36 [mm] 
Osová vzdálenost 𝑎 348 348 [mm] 
Bezpečnost proti vylomení zubu 𝑆𝐹 2,61 1,82 2,58 [1] 
Materiál 18CrNiMo7 18CrNiMo7 16MnCr5 [-] 
Počet satelitů 𝑠 3 [1] 
 
Z tabulky je patrné, že byla dodržena podmínka stejných osových vzdáleností, 
neboť osové vzdálenosti obou soukolí se sobě rovnají. Nekorigované osové 
vzdálenosti vycházející pouze z modulu a počtu zubů jsou však různé. Proto 
jsou pro soukolí použity korekce. Ty software KISSsoft navrhne automaticky tak, aby 
podmínka souososti byla dodržena. Taktéž požadovaná bezpečnost proti vylomení 
zubu rovna 1,7 byla dosažena. 
Podmínku sousedství satelitů lze zkontrolovat ve 2D sestavě planetového 
soukolí, kterou lze po úspěšném dokončení výpočtu vygenerovat pomocí příkazu 
Assembly v nabídce 2D geometry. Toto schéma je na obrázku 26. 
 
Obrázek 26: Schéma planetového soukolí 1 
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Podrobný výpis výsledků výpočtu je uveden v příloze C. 
 
 Návrh planetového soukolí 2 
Návrh druhého planetového soukolí probíhá stejně jako u soukolí prvního. 
Stručný přehled vstupních parametrů je uveden v tabulce 10. 
Tabulka 10: Vstupní parametry výpočtu planetového soukolí 2 
Parametr Hodnota Jednotka 
Přenášený výkon 𝑃 500 [kW] 
Krouticí moment 𝑀𝑘 147 532,9 [Nm] 
Otáčky 𝑛 32,4 [min-1] 
  
Jako referenční prvek bylo opět zvoleno planetové kolo. Pro součinitel vlivu 
vnějších dynamických sil KA byla zvolena stejná hodnota jako v předchozím případě, 
stejně tak pro minimální výpočtovou životnost. Pro výpočet byla stejně jako 
v předchozím případě použita DIN 3990:1987 Method B (YF Method C).  
Na kartě Reference profile byl vybrán referenční profil ozubení 
1.25/0.30/1.0 ISO 53.2:1997 Profil A. Při použití Profilu B, který byl zvolen v případě 
návrhu prvního planetového soukolí, výpočet oznamoval chybu. 
Souhrn parametrů charakterizujících planetové soukolí je přehledně uveden 
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Tabulka 11: Přehled parametrů planetového soukolí 2 
Parametr Planeta Satelit Koruna Jednotka 
Normálný modul 𝑚𝑛 22 22 22 [mm] 
Normálný úhel sklonu zubu 𝛼𝑛 20 20 20 [°] 
Úhel stoupání šroubovice 𝛽 10 10 10 [°] 
Počet zubů 𝑧 21 20 -63 [1] 
Šířka ozubení 𝑏 287,43 287,43 287,43 [mm] 
Průměr roztečné kružnice 𝑑 520,71 516,18 -1 387,46 [mm] 
Osová vzdálenost 𝑎 477 477 [mm] 
Bezpečnost proti vylomení zubu 𝑆𝐹 2,50 1,77 2,72 [1] 
Materiál 18CrNiMo7 18CrNiMo7 16MnCr5 [-] 
Počet satelitů 𝑠 3 [1] 
 
Z tabulky 11 je patrné, že byla splněna jak podmínka stejných osových 
vzdáleností, tak požadavek na minimální bezpečnost proti vylomení zubu rovnu 1,7. 
Podmínka sousedství satelitů byla opět kontrolována z 2D schématu, které 
je na obrázku 27. 
 
Obrázek 27: Schéma planetového soukolí 2 
Podrobný výpis výsledků výpočtu je uveden v příloze D.
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 Návrh hřídelů a jejich uložení v softwaru KISSsoft 
Návrh hřídelů probíhá v prostředí programu KISSsoft, přičemž je stejně jako 
návrh ozubených soukolí založen na modelu a výpočtu kinematiky vytvořeném 
v KISSsys. Jednotlivé hřídele vytvořené v kinematickém modelu již obsahují ozubená 
kola a ložiska, tudíž není nutné je při návrhu znovu vkládat. Stačí pouze definovat jejich 
polohu na hřídeli, u ložisek je zapotřebí definovat, o jaký konkrétní typ se jedná 
a zda je axiálně pevné, volné, případně zda se jedná o symetrické uspořádání, jako 
například u kuželíkových ložisek nebo ložisek kuličkových s kosoúhlým stykem. 
Při návrhu ložisek byla použita stejná výpočtová životnost jako pro ozubená kola, 
tedy sto tisíc hodin.  
 Návrh hřídelů předřazeného převodu 
Předřazený převod tvoří dva hřídele – vstupní hřídel nesoucí kuželový pastorek 
a předlohový hřídel nesoucí kuželové kolo a pastorek čelního převodu. 
 Návrh vstupního hřídele 
Okno programu KISSsoft sloužící pro návrh hřídelů a jejich uložení lze spustit 
dvojím kliknutím na ikonu výpočtu hřídele (prvek Shaft Calculation) ve stromě 
mechanismu v KISSsys. 
Hřídel je modelován za pomoci vkládání jednoduchých objemových prvků – 
válec, díra, kvádr apod. Po vytvoření vnější kontury hřídele je zapotřebí definovat 
polohu jednotlivých prvků, které jsou na něm osazeny – ozubená kola, ložiska. Prvky 
náležící hřídeli se zobrazují ve schématu v horní části okna, jak je vidět na obrázku 28. 
 
Obrázek 28: Schéma vstupního hřídele 
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Jak je z obrázku patrné, hřídel je uložen ve dvojici dvouřadých soudečkových  
ložisek, přičemž ložisko blíže ke vstupu je axiálně zajištěné v obou směrech, druhé 
ložisko je axiálně volné. 
Při výpočtu ložisek není třeba zadávat síly vznikající v ozubení, jelikož jsou 
známy z výpočtu ozubených kol, který je s návrhovým výpočtem ložisek a hřídelů 
propojen.  
Životnosti ložisek jsou přehledně uvedeny v tabulce 12, přičemž číslování ložisek 
postupuje směrem zleva doprava dle schématu na obrázku 28. 
Tabulka 12: Životnost ložisek vstupního hřídele 
Ložisko Životnost Jednotka 
Ložisko 1 (SKF 22232CC/W33) 192 632 [hod] 
Ložisko 2 (SKF 23230CC/W33) 98 812 [hod] 
 
Z tabulky je patrné, že pro ložisko 2 nebyla dosažena požadovaná životnost, 
avšak hodnota životnosti je požadované velmi blízká, proto je považována 
za dostačující. 
Pro všechny hřídele nesoucí pastorky byl zvolen stejný materiál jako pro ozubená 
kola, jelikož pastorky jsou přímo součástí hřídele. Maximální napětí v hřídeli je rovněž 
počítáno programem KISSsoft. Pro vstupní hřídel je maximální hodnota redukovaného 
napětí rovna 42,53 N/mm2. Bezpečnost vůči mezi kluzu je tedy dostatečná. Vzhledem 
k vysoké bezpečnosti by bylo možné hřídel odlehčit vrtáním. Jelikož se v této práci 
jedná pouze o koncepční model, nebylo tak učiněno. Při detailním návrhu by to však 
bylo vhodné. 
Podrobný výpis výsledků je uveden v příloze E. 
 Návrh předlohového hřídele 
Předlohový hřídel nese kuželové kolo a pastorek čelního ozubení, přičemž 
je orientován kolmo na hřídel vstupní. Pro jeho uložení byla rovněž zvolena dvouřadá 
soudečková ložiska. Číslování ložisek je shodné jako v předchozím případě, rostoucí 
směrem zleva doprava.  
Schéma uspořádání předlohového hřídele je na obrázku 29. 
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Obrázek 29: Schéma předlohového hřídele 
Ložisko 1 je axiálně zajištěno v obou směrech, ložisko 2 je v axiálním směru 
uloženo volně. Přehled životnosti ložisek je uveden v tabulce 13. 
Tabulka 13: Životnost ložisek předlohového hřídele 
Ložisko Životnost Jednotka 
Ložisko 1 (SKF 24130CC/W33) 128 543 [hod] 
Ložisko 2 (SKF 24130CC/W33) 397 561 [hod] 
 
 
Z tabulky je patrné, že pro obě ložiska byla dosažena požadovaná minimální 
životnost. Hodnota maximálního redukovaného napětí v předlohovém hřídeli 
je 37,24 N/mm2, bylo tedy opět dosaženo dostatečné bezpečnosti vůči mezi kluzu. 
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 Návrh hřídelů planetového soukolí 1 
Planetové soukolí je tvořeno dvěma centrálními hřídeli – planetovým 
a unašečem. V tělese unašeče jsou na čepech rotačně uložena satelitová kola. 
Z tohoto důvodu je návrh v KISSsoft rozdělen na dvě části. 
 Návrh hřídelů planety a unašeče 
Na hřídeli planety je kromě planetového kola uloženo také čelní ozubené kolo, 
které zabírá s pastorkem na předlohovém hřídeli. Čelní ozubené kolo je uloženo mezi 
ložisky, planetové kolo na převislém konci planetového hřídele. Ložiska unašeče jsou 
umístěna na obou stranách planetového mechanismu, jelikož KISSsoft neumožňuje 
uložení hřídele pouze v jednom ložisku, jak je to u planetových mechanismů časté.  
Dalším specifikem výpočtu v KISSsoft je, že korunové kolo musí mít také svůj hřídel, 
i když ve skutečném mechanismu je součástí skříně převodovky. Tento hřídel tedy 
byl vytvořen pouze pro účely výpočtu a ve 3D modelu převodovky již nefiguruje.  
Schéma uspořádání planetového soukolí 1 je na obrázku 30. 
 
 
Obrázek 30: Schéma planetového soukolí 1 
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Jak je ze schématu vidět, hřídel planetového kola je uložen ve dvojici 
kuželíkových ložisek uspořádaných do  ‘‘X‘‘, hřídel unašeče je uložen ve dvojici 
kuličkových ložisek. Kuličková ložiska jsou v tzv. plovoucím uspořádání, které je blíže 
popsáno na stránkách výrobce[16]. Hřídel korunového kola je pak uložen pouze 
v obecné podpoře, jelikož se ve skutečném mechanismu neotáčí. 
Životnosti jednotlivých ložisek jsou přehledně uvedeny v tabulce 14, přičemž 
jejich číslování roste ve směru zleva doprava. V tomto případě byla použita metodika 
výpočtu ISO/TS 16281, která je přesnější a ložiska tak vykazují větší životnost 
než při klasickém výpočtu. 
Tabulka 14: Životnosti ložisek planetového soukolí 1 
Ložisko Životnost Jednotka 
Ložisko 1 (SKF 32040 X) >1 000 000 [hod] 
Ložisko 2 (SKF 32040 X) 226 895 [hod] 
Ložisko 3 (SKF 61884 MA) >1 000 000 [hod] 
Ložisko 4 (SKF 61840) >1 000 000 [hod] 
 
Jak je z tabulky patrné, ložiska nejen že splňují požadavek minimální výpočtové 
životnosti, ale kromě ložiska 2 ji mnohonásobně převyšují. Je to způsobeno tím, 
že satelity jsou v planetovém mechanismu rozmístěny rovnoměrně vůči ose, radiální 
síly se kompenzují a tím pádem klesá radiální zatížení ložisek. Výjimku tvoří pouze 
ložisko 2, které nese velkou část axiálního zatížení vznikajícího v důsledku použití 
šikmého ozubení jak u čelního, tak u planetového soukolí. Pro unašeč navíc nelze 
použít menší ložiska, jelikož v levé části unašeče je otvor, kterým musí projít planetové 
kolo, a průměr pod ložiskem 3 tedy nelze více zmenšit. 
Maximální hodnota redukovaného napětí je 163 N/mm2, takže je zaručena 
dostatečná bezpečnost vůči mezi kluzu. Jelikož hřídel unašeče nenese žádný 
pastorek, byl pro ni použit jiný materiál než pro ostatní hřídele, u kterých jsou pastorky 
přímo jejich součástí. Pro unašeč byl tedy navrhnut materiál 42CrMo4.  
Výpis kompletních výsledků výpočtu hřídelů a ložisek planetového soukolí 1 
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 Návrh čepu satelitu 
Situace při návrhu čepu satelitového kola je podobná jako situace u koruny 
při návrhu planetového soukolí. Satelit není umístěn na hřídeli, nýbrž přímo na 
ložiscích, která jsou umístěna na čepu. Nicméně pro výpočet v KISSsoft je nutné hřídel 
satelitu vytvořit. 
Čep satelitu je na obou stranách uložen v obecné podpoře, což simuluje jeho 
uložení v tělese unašeče. 
Satelit je uložen na dvojici soudečkových ložisek, čímž je zprostředkováno volné 
otáčení satelitu na čepu. Jako materiál čepu byl navržen stejný materiál jako 
pro unašeč – 42CrMo4. Schéma uspořádání satelitu a čepu je na obrázku 31. 
Ložiska není nutné axiálně zajišťovat, neboť axiální síly vznikající v ozubení 
působící na satelit jsou stejně velké opačného směru, tudíž výslednice v axiálním 
směru působící na satelit je nulová a vzniká pouze klopný moment.[17] 
 
Obrázek 31: Schéma uložení satelitu na čepu 
 
Ze schématu je patrné, že hřídel satelitu je umístěn na obecné podpoře, bez této 
podpory výpočet nefunguje. 
Životnosti ložisek jsou přehledně uvedeny v tabulce 15. Jejich číslování je stejné 
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Tabulka 15: Životnosti ložisek satelitu 
Ložisko Životnost Jednotka 
Ložisko 1 (SKF C4028Y) 278 421 [hod] 
Ložisko 2 (SKF C4028Y) 318 755 [hod] 
  
Z tabulky je patrné, že byla dosažena požadovaná minimální trvanlivost ložisek. 
Maximální redukované napětí je 20,55 N/mm2, takže je zaručena dostatečná 
bezpečnost vůči mezi kluzu. 
Kompletní výpis výsledků je uveden v příloze H. 
 Návrh hřídelů planetového soukolí 2 
 Návrh hřídelů planety a unašeče 
Návrh hřídelů planetového soukolí 2 a jejich uložení je analogický jako 
u soukolí 1 s tím rozdílem, že na hřídeli planetového kola již není čelní ozubené kolo. 
Schéma uspořádání je na obrázku 32. 
 
Obrázek 32: Schéma uspořádání planetového soukolí 2 
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Ze schématu je patrné, že hřídel planety je stejně jako v předchozím případě 
uložen ve dvojici kuželíkových ložisek uspořádaných do ‘‘X‘‘. Hřídel unašeče je uložen 
ve dvojici kuličkových ložisek. Hřídel korunového kola, vytvořen pouze pro účely 
výpočtu v KISSsoft, je uložen v obecné podpoře. 
Životnosti ložisek jsou přehledně uvedeny v tabulce 16, přičemž číslování ložisek 
roste směrem zleva doprava, tak jako v předchozích případech. 
Tabulka 16: Životnosti ložisek planetového soukolí 2 
Ložisko Životnost Jednotka 
Ložisko 1 (SKF 32960) 158 271 [hod] 
Ložisko 2 (SKF 32960) >1 000 000 [hod] 
Ložisko 3 (SKF 618/600 MA) >1 000 000 [hod] 
Ložisko 4 (SKF 61892 MA) >1 000 000 [hod] 
 
Z tabulky je zřejmé, že byla dosažena požadovaná minimální životnost 
pro všechna ložiska. Opět je zde patrné, že ložiska planetových převodů 
jsou radiálními silami zatížena velmi málo. Nejnižší životnost má ložisko 1, které 
zachytává axiální sílu vznikající v šikmém ozubení planetového kola. 
Maximální hodnota redukovaného napětí na hřídeli je 54 N/mm2, z čehož 
vyplývá, že bezpečnost vůči mezi kluzu je dostatečná. 
 Návrh čepu satelitu 
Stejně jako v případě návrhu čepu satelitu planetového soukolí 1 musel 
být pro návrh čepu satelitu planetového soukolí 2 vytvořen jeho hřídel i přes to, 
že v reálném soukolí je satelit uložen přímo na ložiskách. Hřídel satelitu je usazen 
na dvojici soudečkových ložisek, která umožňují jeho volné otáčení na čepu. 
Čep je pak umístěn na dvou obecných podporách, které reprezentují jeho pevné 
usazení v tělese unašeče. Pro výpočet je opět nutné umístit hřídel satelitu na obecnou 
podporu. 
Materiál čepu byl zvolen stejně jako v předešlém případě, tedy ocel 42CrMo4. 
Schéma uspořádání satelitu je na obrázku 33. 
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Obrázek 33: Schéma uspořádání satelitu planetového soukolí 2 
Životnosti ložisek jsou přehledně uvedeny v tabulce 17. Jejich číslování je stejné 
jako v předchozích případech – rostoucí zleva doprava. 
 
Tabulka 17: Životnosti ložisek satelitu planetového soukolí 2 
Ložisko Životnost Jednotka 
Ložisko 1 (SKF C3040) 162 094 [hod] 
Ložisko 2 (SKF C3040) 144 404 [hod] 
 
Z tabulky je patrné, že u obou ložisek byla dosažena požadovaná minimální 
výpočtová životnost. 
Hodnota maximálního redukovaného napětí je 43 N/mm2, bezpečnost vůči mezi 
kluzu je tedy dostatečná.
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 Tvorba 3D modelu 
Další částí práce je tvorba 3D modelu, sloužícího jako podklad pro tvorbu 
2D výkresu sestavy pohonu. Za tímto účelem byl použit program Autodesk Inventor. 
Jelikož cílem práce je vytvořit kompletní sestavu pohonu, tedy převodovku včetně 
skříně, je 3D model kvůli své složitosti v rámci této práce značně zjednodušen. Firmě 
MKV by měl sloužit jako koncepční návrh, nikoli jako detailní podklad pro výrobu.  
Velkou výhodou výpočtu v KISSsys a KISSsoft je, že navržené soukolí lze jako 
celek exportovat. Výsledkem exportu je sestava ve formátu .stp, kterou lze 
do programu Autodesk Inventor importovat. Jedinou nevýhodou tohoto postupu je fakt, 
že ve formátu .stp se jedná o tzv. mrtvou geometrii, rozměry jednotlivých dílů tedy 
nelze měnit. Je-li tedy v průběhu vytváření modelu objevena nějaká chyba nebo 
nedostatek, je potřeba změnu provést v KISSsys nebo KISSsoft, znovu provést  export 
a model opět importovat do Inventoru. Jelikož KISSsys a KISSsoft  jsou v první řadě 
programy sloužící pro návrhy a výpočty, exportovaný model je dosti zjednodušený 
a neúplný a jeho úprava v Inventoru je značně časově náročná. 
 Vytvoření sestavy převodů 
Nejprve je nutné vytvořit z navržených soukolí a hřídelů model v prostředí 
KISSsys. Jelikož při návrhu hřídelů již byly definovány polohy jednotlivých ozubených 
kol a ložisek, vznikly tak čtyři dílčí skupiny tvořící základ 3D modelu – vstupní hřídel, 
předlohový hřídel a dvě planetová soukolí. 
Prvním krokem při tvorbě samotného modelu je vložení prvku pro 3D modelování 
do stromu mechanismu v KISSsys (prvek 3D Grafik). Zobrazí se okno, ve kterém sice 
již jsou jednotlivé části modelu, ale všechny hřídele jsou umístěny v počátku 
souřadného systému. Je tedy potřeba definovat jejich vzájemnou pozici v prostoru. 
Nejjednodušší je vzájemnou polohu definovat na základě záběrů ozubených soukolí. 
Vstupní hřídel zůstal umístěn v počátku souřadného systému, předlohový hřídel byl 
umístěn na základě záběru kuželového soukolí. Planetové soukolí 1 bylo umístěno na 
základě záběru čelního soukolí, přičemž rovina, ve které leží hřídele planetového 
soukolí 1 a předlohový hřídel, svírá s osou vstupního hřídele úhel 45°. Tento 
požadavek byl vznesen ze strany firmy MKV a zaručuje kompaktnější rozměry celého 
mechanismu. Hřídele planetového soukolí 2 byly umístěny koaxiálně s hřídeli 
planetového soukolí 1, přičemž hřídel unašeče soukolí 1 je zasunut do hřídele planety 
soukolí 2, neboť spolu budou spojeny evolventním drážkováním. 
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Model vytvořený v prostředí KISSsys je na obrázku 34. 
 
Obrázek 34: Model převodového mechanismu vytvořen v prostředí KISSsys 
Jak již bylo zmíněno, geometrie soukolí, hřídelů a ložisek je exportována přímo 
z KISSsys. Zde je nutno dodat, že model není zcela kompletní. Při exportu je vytvořeno 
pouze jedno satelitové kolo ze tří a zbývající satelity je tedy nutné doplnit do sestavy 
až v Inventoru. Také těleso unašeče je nutné upravit, neboť v KISSsoft není možné 
do něj vytvořit díry, sloužící k usazení čepů satelitových kol. 
Je také třeba dát si pozor při manipulaci se sestavou, neboť jednotlivé díly jsou 
sice v prostoru orientovány tak, jak to bylo definováno v KISSsys, ale nejsou navzájem 
zavazbeny a mohou se tak volně pohybovat. Nejlepším řešením je ihned po importu 
do Inventoru označit všechny komponenty, definovat pro ně pevnou polohu a až poté 
provádět úpravy.  
 
 
ČVUT v Praze 
Fakulta strojní 




Tvorba 3D modelu  60 
 
Upravený model převodového mechanismu v programu Autodesk Inventor 
je na obrázcích 35 a 36. 
 
Obrázek 35: Model převodového mechanismu v programu Autodesk Inventor 
 
Obrázek 36: Model převodového mechanismu v programu Autodesk Inventor 
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Jak je z obrázků vidět, kromě tělesa unašeče byla upravena také korunová kola, 
na kterých byly vytvořeny prvky pro spojení s díly skříně převodovky. 
 Výpočet evolventního drážkování 
Jak již bylo zmíněno, obě planetová soukolí jsou vzájemně propojena pomocí 
evolventního drážkování – vnější drážky jsou na hřídeli unašeče soukolí 1 a vnitřní 
drážky v hřídeli nesoucím planetové kolo soukolí 2. Výpočet tohoto drážkování 
byl proveden přímo v programu Autodesk Inventor pomocí aplikace Design  
Accelerator a její funkce Evolventní spojení s drážkou. Stručný přehled parametrů 
charakterizujících evolventní drážkování je  uveden v tabulce 18. 
Tabulka 18: Parametry charakterizující evolventní drážkování 
Parametr Hodnota Jednotka 
Přenášený výkon 𝑃 500 [kW] 
Krouticí moment 𝑀𝑘 147 534 [Nm] 
Otáčky 𝑛 32,36 [min-1] 
Normálný modul 𝑚𝑛 10 [mm] 
Počet zubů 𝑧 18 [1] 
Délka 𝑙 290 [mm] 
Bezpečnost boku zubu 𝑆𝐻 2,35 [1] 
Bezpečnost proti vylomení zubu 𝑆𝐹 3,23 [1] 
  
Jak je z tabulky patrné, bezpečnost proti vylomení zubu splňuje podmínky zadání 
pro návrhy ozubených kol, u kterých byla požadována minimální bezpečnost proti 
vylomení zubu 1,7. 
Úplný výpis výsledků výpočtu je uveden v příloze K. 
 Výpočet uložení ozubených kol na hřídelích 
Jak již bylo zmíněno, všechny pastorky jsou přímo součástí hřídelů. Je tedy nutné 
navrhnout uložení pouze pro kuželové kolo na předlohovém hřídeli a čelní ozubené 
kolo na hřídeli nesoucím planetu prvního planetového soukolí.  Pro obě kola bylo 
navrženo uložení pomocí nalisování. 
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Oba tyto výpočty byly provedeny v programu Autodesk Inventor v aplikaci Design 
Accelerator pomocí příkazu Výpočet lisovaných spojení. 
Výpis výsledků obou výpočtů je uveden v přílohách L a M.  
 Tvorba modelu skříně převodovky 
Převodová skříň u pohonu velkorypadla slouží nejen jako uložení pro ložiska 
a hřídele nesoucí ozubená kola, ale zároveň nese i motor a brzdu. Základním 
požadavkem je dostatečná tuhost vzhledem k velkým působícím silám. 
Výstupní hřídel převodovky je pevně spojen s hřídelem kolesa, přičemž hřídel 
kolesa nese značnou část váhy převodovky. Takto umístěná převodovka je pevně 
uchycena v pěti směrech (3 posunutí, 2 rotace), avšak může se volně otáčet kolem 
společné osy výstupního hřídele a kolesa. Aby bylo této nežádoucí rotaci zamezeno, 
je skříň, na opačném konci než se nachází výstupní hřídel, pevně spojena s rámem 
výložníku rypadla. Část skříně, která je takto  spojena s výložníkem, je označována 
jako táhlo reakce.  
Část skříně nesoucí vstupní a předlohový hřídel spolu s jejich ložisky je řešena 
jako svařenec z tlustých plechů. Skříň je dělená, dělící rovina prochází osou 
předlohového hřídele a osou prvního planetového soukolí. Oba díly skříně jsou pevně 
spojeny pomocí šroubů, pro vymezení jejich přesné polohy slouží kolíky. 
Část skříně nesoucí planetová soukolí je tvořena samotnými korunovými koly, 
mezi která je vložen válcový díl, v jehož ose je lože pro ložiska. Pro spojení svařence 
skříně s korunovým kolem prvního planetového soukolí je použita příruba, která 
je ke skříni připevněna závrtnými šrouby a kolíky. Spojení korunových kol s dílem 
nesoucím ložiska a přírubou je realizováno za pomocí šroubů a kolíků. Kolíky 
zachytávají reakční momenty korunových kol, zatímco šrouby brání odlehnutí čel 
přírub vlivem axiálních sil a také vlastní tíhy dílů. Návrhy šroubů byly provedeny přímo 
v programu Autodesk Inventor v aplikaci Design Accelerator za pomoci funkce 
Šroubový spoj. Kolíky byly rovněž navrženy pomocí aplikace Design Accelerator a to 
za pomoci funkce Zajišťovací kolík. 
Vstupní hřídel je i se svými ložisky uložen ve válcovém pouzdře, které je pomocí 
závrtných šroubů pevně spojeno se skříní. Toto řešení umožňuje snadnou výměnu 
celého montážního celku bez nutnosti rozebírat dělenou část skříně. 
Jelikož se jedná pouze o koncepční návrh, většina rozměrů byla zvolena 
dle poskytnuté dokumentace firmy MKV, která již vyrábí kuželočelní převodovku 
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pro tuto aplikaci, nebo odhadem. Vzhledem k tvarové složitosti a velkému počtu 
zatěžujících sil by byl analytický návrh skříně velmi složitý. Proto bude hotový model 
skříně převodovky podroben analýze pomocí metody konečných prvků za účelem 
verifikace správnosti jejího návrhu. 
Koncepční model skříně převodovky je na obrázcích 37 až 39. 
 
Obrázek 37: Koncepční model převodovky pohonu rypadla 
 
Obrázek 38: Koncepční model převodovky pohonu rypadla 
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Obrázek 39: Koncepční model převodovky pohonu rypadla 
Při tvorbě modelu sestavy bohužel nebyly k dispozici modely spojky, brzdy 
a motoru, které jsou umístěny na stávající převodovce a mají být použity i v tomto 
případě. Ve výkresové dokumentaci poskytnuté firmou MKV je však zakótována  
vzájemná  poloha vstupní hřídele převodovky a hřídele motoru. Tato vzdálenost byla 
dodržena i při tvorbě modelu, čemuž odpovídá umístění lože pro motor a poloha 
děr pro jeho připojení. 
Pro ilustraci byl v sestavě pohonu použit motor firmy Siemens[18], která na svých 
internetových stránkách umožňuje export jeho 3D modelu. Byl vybrán motor o stejném 
výkonu a otáčkách, s velice podobnými rozměry. Pro spojení hřídele motoru 
se vstupním hřídelem převodovky je vhodné použít pružnou spojku, která je přímo 
osazena brzdným kotoučem. Tyto spojky vyrábí například česká firma PIVKO[20]. 
Dalším požadavkem ze strany firmy MKV bylo zvolit umístění agregátu tlakového 
mazání a lišty nesoucí senzory, které vypnou motor při kontaktu s terénem. Agregát 
tlakového mazání by bylo vhodné umístit na spodní stranu vstupní části převodovkové 
skříně, stejně tak lištu se senzory. Další variantou je umístit agregát mazání 
až za motor, což by ovšem vedlo k větším ztrátám v hydraulickém vedení, které 
by bylo dosti dlouhé. 
Celá sestava převodovky včetně motoru váží 16 tun, tudíž byl splněn požadavek 
zadání na maximální hmotnost nepřesahující 22 tun. V mnoha místech je skříň 
vymodelovaná velice jednoduše, v případě precizně vytvořeného modelu 
by se hmotnost ještě snížila. Taktéž by hmotnost snížilo vrtání hřídelů, které 
je vzhledem k jejich velké bezpečnosti vůči mezi kluzu možné. 
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Na základě 3D modelu byl vytvořen 2D návrhový výkres sestavy pohonu kolesa, 
který je k práci přiložen. Na výkresu jsou uvedeny pouze hlavní a připojovací rozměry 
a rozměry ozubených kol, popřípadě ložisek.  Při exportu modelu z KISSsys nejsou 
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 Kontrola skříně převodovky metodou konečných prvků 
Pro účely kontroly skříně převodovky pomocí metody konečných prvků byla 
vytvořena zjednodušená sestava převodovky obsahující skříň, pouzdro pro uložení 
vstupního hřídele  a všechna ložiska, která jsou ve skříni uložena. Z výpočtu 
v KISSsoft jsou známy velikosti všech reakcí v ložiskách a také jejich směry. Ložiska 
byla rozdělena rovinou tak, aby zatěžující síla, která má stejnou velikost jako reakce 
ložiska ale opačný směr, mohla být zavedena pouze na jednu polovinu ložiska. Dělící 
rovina ložiska prochází jeho osou a je kolmá na směr zatěžující síly. Tím se výpočet 
daleko více přiblížil reálnému stavu zatížení skříně převodovky. U ložisek 
byl modelován pouze jejich vnější kroužek. 
Jednotlivé díly skříně byly co možná nejvíce zjednodušeny za účelem usnadnění 
tvorby sítě. Byly odstraněny díry pro šrouby a u korunových kol bylo odstraněno 
ozubení. 
Sestava skříně byla exportována z programu Autodesk Inventor ve formátu 
.stp a následně importována do programu Abaqus, ve kterém výpočet probíhal. 
Při importu součásti je důležité sloučit všechna objemová tělesa do jednoho, čímž 
odpadne nutnost definovat vazby mezi nimi. Tím se celý výpočet stane výrazně 
jednodušším. Zároveň je třeba zvolit možnost zachování hraničních ploch jednotlivých 
těles, aby bylo možné ložiska zatížit pouze v ploše, která vznikla jejich rozdělením.  
Síly zatěžující ložiska byly vneseny do pomocných referenčních bodů, které jsou 
s plochami ložisek svázány pomocí vazby Kinematic Coupling. Dále byla definována 
síla reprezentující tíhu motoru uloženého na skříni převodovky a také gravitace. Skříň 
převodovky je tak zatížena nejen vnějšími silami a tíhou motoru, ale také vlastní tíhou. 
Informace o hmotnosti motoru byla zjištěna z katalogu výrobce[20]. Tíhy jednotlivých 
hřídelů a soukolí jsou již započítány v silách zavedených do ložisek. Dále byly vneseny 
také reakční síly a momenty vznikající v korunových kolech. Ty byly  rovněž definovány 
v referenčních bodech, svázanými s vnitřní plochou korunového kola pomocí vazby 
Kinematic coupling. 
Uložení skříně převodovky přes výstupní hřídel bylo modelováno tak, že ložiskům 
unašeče druhého planetového soukolí byly omezeny všechny posuvy a rotace, 
ponechána byla pouze rotace kolem vlastní osy. V místě, kde je uchyceno táhlo 
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Největším úskalím výpočtu bylo vytvoření konečně prvkové sítě. Svařenec skříně 
a válcový díl nesoucí ložiska jsou značně tvarově složité, proto byly jako elementy 
zvoleny čtyřstěny. Naopak korunová kola, jež jsou po odstranění ozubení válcová, byla 
vysíťována šestistěny. Některé díly bylo potřeba rozdělit na jednodušší části, jinak 
by síť nebylo možné vytvořit. 
Problém nastal při síťování svařence skříně, který je ve své vodorovné části 
tvořen uzavřeným profilem s výztužemi. Síť se v těchto místech vytvořila 
i v uzavřených prostorách kde nebyl žádný materiál. Řešením bylo vytvořit mezi 
jednotlivými prostorami díry ve výztuhách. Stejně tak u žeber, která jsou modelována 
jako svařence z plechu, vznikly uzavřené objemy, ve kterých se síť vytvořila, i když 
uvnitř žádný materiál není.  Řešením tohoto problému bylo vymodelovat žebra jako 
samostatná tělesa a nikoli jako tělesa kombinovaná s hlavní části svařence skříně. 
Pohled na konečně prvkovou síť je na obrázku 40. 
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Cílem výpočtu bylo zjistit napětí ve skříni a její deformace. Výsledné průběhy 
napětí a deformací jsou na obrázcích 41 až 44. 
 
 
Obrázek 41: Průběh napětí ve skříni převodovky 
 
Obrázek 42: Průběh napět ve skříni převodovky 
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Obrázek 43: Průběh deformace skříně převodovky 
 
Obrázek 44: Průběh deformace skříně převodovky 
Z výsledků je patrné, že napětí jsou v přípustných mezích. Nejvyšší napětí 
o hodnotě 350 N/mm2 vzniká v pravém dolním rohu skříně, při pohledu ve směru osy 
Y. Jelikož je na velmi malé ploše a v ostrém rohu, bylo vyhodnoceno jako napětí 
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Nejvíce zatížená je část v blízkosti vstupního hřídele, kde obdélníková vodorovná 
část skříně přechází do složitějšího tvaru. Tento stav odpovídá stavu u již vyráběné 
převodovky. Napětí v této části dosahuje maximálních hodnot okolo 150 N/mm2, 
průměrné hodnoty jsou okolo 100 N/mm2. Dále je vidět, že korunová kola jsou značně 
předimenzovaná, jelikož napětí v nich dosahuje řádově jednotek N/mm2. 
Na průběhu deformace je jasně vidět, že skříň se natáčí kolem osy výstupního 
hřídele, jelikož největší deformace je v místě nejvíce vzdáleném od osy.  
Skříň tedy kontrole pomocí metody konečných prvků vyhověla. V žádné části 
nehrozí porušení materiálu, naopak v některých částech by bylo možné tloušťku 
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 Závěr 
V rámci diplomové práce byla navrhnuta převodovka pohonu velkorypadla 
s výstupním planetovým soukolím, přičemž největší zřetel byl brán na návrh 
převodového ústrojí. 
Na základě informací z rešeršní části byl zvolen typ planetového soukolí vhodný 
pro redukci vstupních otáček motoru. Jelikož bylo zapotřebí dosáhnout velkého 
převodového poměru, byla použita dvě planetová soukolí v kombinaci s kuželočelními 
převody. 
V programu KISSsys bylo vytvořeno kinematické schéma, jež sloužilo 
jako základ pro návrh jednotlivých soukolí a hřídelů v KISSsoft.  
Návrhy soukolí v KISSsoft byly provedeny s ohledem na požadavky zadání, 
zejména pak na požadovanou bezpečnost proti vylomení zubu. U výpočtů ložisek 
byl kladen důraz na dosažení požadované minimální životnosti. 
Celkový převodový poměr převodového mechanismu je roven 122,4. 
Tato hodnota se od požadované liší o méně než 1%, tudíž hlavní požadavek zadání 
byl splněn. Vstupní otáčky jsou 991 min-1 a výstupní 8,09 min-1. 
Vytvořený 3D koncepční model  splňuje všechny požadavky ze strany firmy MKV, 
které byly kladeny zejména na dostatečnou tuhost a možnost umístění dalších prvků 
pohonu jako jsou motor, spojka s brzdou, servisní lávka, agregát tlakového mazání 
a lišta nesoucí senzory. Specifikovaná maximální hmotnost převodovky 22 tun nebyla 
překročena. 
Následně byla skříň převodovky podrobena analýze metodou konečných prvků, 
zaměřenou na zjištění napětí a deformací vyvozených působícími silami. Tato analýza 
prokázala, že skříň je dimenzována s dostatečnou bezpečností vůči mezi kluzu.  
Diplomová práce splnila všechny základní cíle formulované v zadání, přičemž 
jejím hlavním přínosem je popis postupu návrhu a výpočtu převodového mechanismu 
v KISSsys/KISSsoft a vytvoření koncepčního 3D modelu spolu s návrhovým výkresem 
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Drawing or article number: 
Gear 1:                       0.000.0 
Gear 2:                       0.000.0 
 
Calculation method Bevel gear DIN 3991:1988 
Geometry calculation according ISO 23509:2006, method 0 
 Standard, fig 1 (Tip, Pitch and Root apex in one point) 
Determination of face and root angle according to DIN3971:1980-fig.1 (differs from ISO 23509:2006). 
Manufacture process: lapped 
No spiral tooting 
Note: The calculation of the inside and outside helix angle does not corresponds to the ISO 23509:2006. 
Face hobbing (continuing indexing method) 
Number of cutter blade groups [z0]       1.00 
Cutter radius (mm) [rc0]     275.38 
 
 ------- GEAR 1 -------- GEAR 2 ------- 
 
Power (kW) [P]     500.00 
Speed (1/min) [n]      991.0      393.0 
Rotation direction, wheel 1, viewed on cone tip: left 
Torque (Nm) [T]     4818.0    12149.8 
Gear driving (+) / driven (-) + - 
Application factor [KA]       2.50 
Required service life [H]  100000.00 
 
1. TOOTH GEOMETRY AND MATERIAL 
 
 ------- GEAR 1 -------- GEAR 2 ------- 
Hypoid offset (mm) [a]      0.000 
Shaft angle (°) [Sigma]    90.0000 
Mean normal module (mm) [mmn]    10.0000 
Pressure angle at normal section (°) [alfn]    20.0000 
Mean spiral angle (°) [betm]    25.0000 
Hand of gear                                                            left             right 
Number of teeth [z]         23         58 
Facewidth (mm) [b]     109.00     109.00 
Assumed and measured contact pattern width (mm) [be]      92.65      92.65 
Accuracy grade according to DIN 3965 [Q-DIN3965]          6          6 
 
Internal diameter gearbody (mm) [di]      0.000      0.000 
Pitch apex to front of gear blank (mm) [yi]    275.505    128.360 
Pitch apex to back of gear blank (mm) [yo]    379.156    176.653 
H misalignment (P misalignment) (µm) [DeltaH]      0.000 
G misalignment (µm) [DeltaG]      0.000 
V misalignment (E misalignment) (µm) [DeltaV]      0.000 
 
Material 
Gear 1: 15 NiCr 13, Case-carburized steel, case-hardened 
 ISO 6336-5 Figure 9/10 (MQ), core strength >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
Gear 2: 15 NiCr 13, Case-carburized steel, case-hardened 
 ISO 6336-5 Figure 9/10 (MQ), core strength >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
Surface hardness               HRC 60               HRC 60 
Fatigue strength. tooth root stress (N/mm²) [sigFlim]     430.00     430.00 
Fatigue strength for Hertzian pressure (N/mm²) [sigHlim]    1500.00    1500.00 
Tensile strength (N/mm²) [Rm]    1030.00    1030.00 
Yield point (N/mm²) [Rp]     835.00     835.00 
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Young's modulus (N/mm²) [E]     206000     206000 
Poisson's ratio [ny]      0.300      0.300 
Mean roughness, Ra, tooth flank (µm) [RAH]       0.60       0.60 
Mean roughness height, Rz, flank (µm) [RZH]       4.80       4.80 
Mean roughness height, Rz, root (µm) [RZF]      20.00      20.00 
 
 
Tool or reference profile of gear 1 : 
Reference profile 1.25 / 0.38 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profil A 
Dedendum coefficient [hfP*]      1.250 
Root radius factor [rhofP*]      0.380 
Addendum coefficient [haP*]      1.000 
Tip radius factor [rhoaP*]      0.000 
Tip form height coefficient [hFaP*]      0.000 
Protuberance height factor [hprP*]      0.000 
Protuberance angle [alfprP]      0.000 
Ramp angle [alfKP]      0.000 
 not topping 
 
Tool or reference profile of gear 2 : 
Reference profile 1.25 / 0.38 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profil A 
Dedendum coefficient [hfP*]      1.250 
Root radius factor [rhofP*]      0.380 
Addendum coefficient [haP*]      1.000 
Tip radius factor [rhoaP*]      0.000 
Tip form height coefficient [hFaP*]      0.000 
Protuberance height factor [hprP*]      0.000 
Protuberance angle [alfprP]      0.000 
Ramp angle [alfKP]      0.000 
 not topping 
 
Summary of reference profile gears: 
Dedendum reference profile (in module) [hfP*]      1.250      1.250 
Root radius reference profile (in module) [rofP*]      0.380      0.380 
Addendum reference profile (in module) [haP*]      1.000      1.000 
Protuberance height coefficient (in module) [hprP*]      0.000      0.000 
Protuberance angle (°) [alfprP]      0.000      0.000 
Tip form height coefficient (in module) [hFaP*]      0.000      0.000 
Ramp angle (°) [alfKP]      0.000      0.000 
 
Type of profile modification: 
         none (only running-in) 
Tip relief (µm) [Ca]        2.0        2.0 
 
 No modification at tip circle 
 
 
Lubrication type oil bath lubrication 
Type of oil Oil: ISO-VG 220 
Lubricant base Mineral-oil base 
Kinem. viscosity oil at 40 °C (mm²/s) [nu40]     220.00 
Kinem. viscosity oil at 100 °C (mm²/s) [nu100]      17.50 
FZG test A/8.3/90 ( ISO 14635-1:2006) [FZGtestA]         12 
Specific density at 15 °C (kg/dm³) [roOil]      0.895 
Oil temperature (°C) [TS]     70.000 
 
 ------- GEAR 1 -------- GEAR 2 ------- 
Overall transmission ratio [itot]     -2.522 
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Gear ratio [u]      2.522 
Outer spiral angle (°) [bete]    25.0000    25.0000 
Mean spiral angle (°) [betm]    25.0000    25.0000 
Inner spiral angle (°) [beti]    25.0000    25.0000 
Pinion offset angle in axial plane (°) [zetm]     0.0000 
Pinion offset angle in pitch plane (°) [zetmp]     0.0000 
Offset in pitch plane (mm) [ap]      0.000 
Outer normal module (mm) [men]    11.5833 
Outer transverse module (mm) [met]    12.7807    12.7807 
Mean normal module (mm) [mmn]    10.0000 
Mean transverse module (mm) [mmt]    11.0338    11.0338 
Inner normal module (mm) [min]     8.4167 
Inner transverse module (mm) [mit]     9.2868     9.2868 
 
Sum of profile shift coefficients [xhm1+xhm2]     0.0000 
Profile shift coefficient [xhm]     0.3809    -0.3809 
Undercut boundary [xhmmin]    -0.7957   -10.9554 
Tooth thickness modification coefficient [xsmn]     0.0390    -0.0390 
 
Outer pitch diameter (mm) [de]    293.957    741.283 
Outer tip diameter (mm) [dae]    323.695    746.570 
Outer root diameter (mm) [dfe]    275.241    727.356 
Mean pitch diameter (mm) [dm]    253.777    639.959 
Mean tip diameter (mm) [dam]    279.450    644.524 
Mean root diameter (mm) [dfm]    237.619    627.935 
Inner pitch diameter (mm) [di]    213.597    538.635 
Inner tip diameter (mm) [dai]    235.205    542.477 
Inner root diameter (mm) [dfi]    199.997    528.515 
Addendum (mm) [hae]     15.995      7.171 
 (mm) [ham]     13.809      6.191 
 (mm) [hai]     11.623      5.211 
Dedendum (mm) [hfe]     10.067     18.891 
 (mm) [hfm]      8.691     16.309 
 (mm) [hfi]      7.315     13.727 
Tooth height (mm) [he]     26.062     26.062 
 (mm) [hm]     22.500     22.500 
 (mm) [hi]     18.938     18.938 
Working depth (mm) [whe]     23.167 
 (mm) [whm]     20.000 
 (mm) [whi]     16.833 
Tip clearance (mm) [ce]      2.896      2.896 
 (mm) [cm]      2.500      2.500 
 (mm) [ci]      2.104      2.104 
Outer cone distance (mm) [Re]    398.720    398.720 
Mean cone distance (mm) [Rm]    344.220    344.220 
Inner cone distance (mm) [Ri]    289.720    289.720 
Pitch angle (°) [delta]    21.6309    68.3691 
Face angle (°) [dela]    23.9282    69.3995 
Addendum angle (°) [thea=dela-delta]     2.2973     1.0304 
Root angle (°) [delf]    20.1846    65.6565 
Dedendum angle (°) [thef=delta-delf]     1.4463     2.7126 
Distance along axis to crossing point (mm) [txo]    364.745    140.312 
 (mm) [txi]    265.033    101.955 
Distance apex to crossing point (mm) [tz]      0.000     -0.000 
 (mm) [tzF]      0.000     -0.000 
 (mm) [tzR]      0.000     -0.000 
Distance in axial direction to the cone tip (mm) [ye]    370.642    146.979 
 (mm) [yae]    364.745    140.312 
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 (mm) [yai]    265.033    101.955 
 
Theoretical tip clearance (mm) [c]      2.500      2.500 
Effective tip clearance (mm) [c.e/i]  2.500 /  2.510  2.500 /  2.510 
 
****** Virtual spur gear toothing ****** 
Pressure angle at normal section (°) [alfnv]    20.0000 
Pressure angle at pitch circle (°) [alftv]    21.8802 
Base helix angle (°) [betbv]    23.3990 
Virtual centre distance (mm) [av]   1004.535 
Working transverse pressure angle (°) [alfwtv]    21.8802 
Number of teeth [zv]     24.742    157.341 
Gear ratio [uv]      6.359 
 
Theoretical tip clearance (mm) [c]      2.500      2.500 
Effective tip clearance (mm) [c.e/i]  2.500 /  2.510  2.500 /  2.510 
Reference diameter (mm) [dv]    273.002   1736.068 
Base diameter (mm) [dbv]    253.337   1611.010 
Tip diameter (mm) [dav]    300.620   1748.450 
Tip form diameter (mm) [dFav]    300.620   1748.450 
Operating pitch diameter (mm) [dwv]    273.002   1736.068 
Root diameter (mm) [dfv]    255.620   1703.450 
Active root diameter (mm) [dNfv]    262.621   1714.576 
Root form diameter (mm) [dFfv]    262.438   1709.834 
Virtual gear no. of teeth [znv]     32.412    206.114 
Maximum sliding speed at tip (m/s) [vga]      3.355      1.816 
Pitch on reference circle (mm) [ptv]     34.664 
Base pitch (mm) [pbtv]     32.167 
Transverse pitch on contact-path (mm) [petv]     32.167 
Length of path of contact (mm) [gav]     46.315 
 
Virtual cylindrical gear (ISO 10300:2001, Annex A): 
Referenced to facewidth [bveff]    109.000 
Transverse contact ratio [epsva]      1.440 
Overlap ratio [epsvb]      1.466 
Total contact ratio [epsvg]      2.055 
(DIN 3991: epsva = 1.440, epsvb = 1.246, epsvg = 2.686) 
 
Characteristic values for sizing [Re2/b2]    3.658 
 [b2/mmn]   10.900 
 
2. FACTORS OF GENERAL INFLUENCE 
 
 ------- GEAR 1 -------- GEAR 2 ------- 
Nominal circum. force at pitch circle (N) [Fmt]    37970.4    37970.4 
 Drive side 
Axial force (N) [Fa]    22080.1     7648.1 
Radial force (N) [Fr]     7648.1    22080.1 
Normal force (N) [Fnorm]    44584.5    44584.5 
Axial force (%) [Fa/Ft]     58.151     20.142 
Radial force (%) [Fr/Ft]     20.142     58.151 
 
Remarks: 
Forces if rotation goes in opposite direction (coast side): 
Axial force (N) [Fa]   -10837.9    20701.8 
Radial force (N) [Fr]    20701.8   -10837.9 
Normal force (N) [Fnorm]    44584.5    44584.5 
Axial force (%) [Fa/Ft]    -28.543     54.521 
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Radial force (%) [Fr/Ft]     54.521    -28.543 
 
Tangent.load at p.c.d.per mm (N/mm) (N/mm) [w]     409.83 
Circumferential speed pitch d.. (m/sec) [v]      13.17      13.17 
Singular tooth stiffness (N/mm*µm) [c']      14.00 
Meshing stiffness (N/mm*µm) [cg]      20.00 
Single pitch deviation (µm) [fp]      15.00      17.00 
Running-in value y.a (µm) [ya]       1.27 
Profile form deviation (µm) [ff]       0.00       0.00 
Reduced mass (kg/mm) [mRed]      0.194 
Resonance speed (min-1) [nE1]       4218 
Under critical range - resonance ratio [N]      0.235 
 
Dynamic factor [KV]       1.05 
 
Mounting factor [KHbbe]       1.25 
Face load factor - flank [KHb]       1.88 
 - Tooth root [KFb]       1.88 
 - Scuffing [KBb]       1.88 
 
Transverse load factor - flank [KHa]       1.00 
 - Tooth root [KFa]       1.00 
 - Scuffing [KBa]       1.00 
 
Helical load factor scuffing [Kbg]       1.25 
 




3. TOOTH ROOT STRENGTH 
 
 ------- GEAR 1 -------- GEAR 2 ------- 
Calculation of Tooth form coefficients according method: C 
(Calculate tooth shape coefficient YF with addendum mod. x) 
Manufacture process: hobbing 
Tooth form factor [YF]       2.04       2.36 
Stress correction factor [YS]       1.84       1.75 
Bending lever arm (mm) [hF]      19.26      18.99 
Working angle (grd) [alfh]      28.91      20.70 
Tooth thickness at root (mm) [sFn]      23.00      21.93 
Tooth root radius (mm) [roF]       4.40       4.78 
(hF* = 1.926/ 1.899 sFn* = 2.300/ 2.193 roF* = 0.440/ 0.478) 
Contact ratio factor [Yeps]       0.69 
Helical load factor [Ybet]       0.79 
Effective facewidth (mm) [b]      92.65      92.65 
Bevel gear factor (root) [YK]      1.000 
Nominal stress at tooth root (N/mm²) [sigF0]      83.75      92.16 
Tooth root stress (N/mm²) [sigF]     411.52     452.86 
 
Permissible bending stress at root of Test-gear 
Support factor [YdrelT]      1.001      0.998 
Surface factor [YRrelT]      0.957      0.957 
Size coefficient (Tooth root) [YX]      0.950      0.950 
Finite life factor [YNT]      1.000      1.000 
 [YdrelT*YRrelT*YX*YNT]      0.910      0.907 
Alternating bending coefficient [YM]      1.000      1.000 
Stress correction factor [Yst]       2.00 
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Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00 
Permissible tooth root stress (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]     558.93     557.21 
Limit strength tooth root (N/mm²) [sigFG]     782.50     780.10 
Required safety [SFmin]       1.40       1.40 
Safety for Tooth root stress [SF=sigFG/sigF]       1.90       1.72 
s:            190 
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CALCULATION OF A HELICAL GEAR PAIR 
 
Drawing or article number: 
Gear 1: Gear1(GearPairConstraint2) 
Gear 2: Gear2(GearPairConstraint2) 
 
Calculation method DIN 3990:1987 Method B 
 
 ------- GEAR 1 -------- GEAR 2 -- 
 
Power (kW) [P]    500.000 
Speed (1/min) [n]      393.0      129.5 
Torque (Nm) [T]    12149.8    36883.2 
Application factor [KA]       2.50 
Required service life [H]  100000.00 
Gear driving (+) / driven (-) + - 
 
1. TOOTH GEOMETRY AND MATERIAL 
 
 (geometry calculation according to 
 DIN 3960:1987)  
 ------- GEAR 1 -------- GEAR 2 -- 
Center distance (mm) [a]    620.000 
Centre distance tolerance  ISO 286:2010 Measure js7 
Normal module (mm) [mn]    11.0000 
Pressure angle at normal section (°) [alfn]    20.0000 
Helix angle at reference circle (°) [beta]     7.0000 
Number of teeth [z]         28         85 
Facewidth (mm) [b]     104.36     104.36 
Hand of gear                                                                                    right                          left 
Accuracy grade [Q-DIN 3961:1978]      6      6 
Inner diameter (mm) [di]       0.00       0.00 
Inner diameter of gear rim (mm) [dbi]       0.00       0.00 
 
Material 
Gear 1: 15 NiCr 13, Case-carburized steel, case-hardened 
 ISO 6336-5 Figure 9/10 (MQ), core strength >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
Gear 2: 15 NiCr 13, Case-carburized steel, case-hardened 
 ISO 6336-5 Figure 9/10 (MQ), core strength >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
 ------- GEAR 1 -------- GEAR 2 -- 
Surface hardness               HRC 60               HRC 60 
Fatigue strength. tooth root stress (N/mm²) [sigFlim]     430.00     430.00 
Fatigue strength for Hertzian pressure (N/mm²) [sigHlim]    1500.00    1500.00 
Tensile strength (N/mm²) [Rm]    1030.00    1030.00 
Yield point (N/mm²) [Rp]     835.00     835.00 
Young's modulus (N/mm²) [E]     206000     206000 
Poisson's ratio [ny]      0.300      0.300 
Mean roughness, Ra, tooth flank (µm) [RAH]       0.60       0.60 
Mean roughness height, Rz, flank (µm) [RZH]       4.80       4.80 
Mean roughness height, Rz, root (µm) [RZF]      20.00      20.00 
 
 
Tool or reference profile of gear 1 : 
Reference profile 1.25 / 0.38 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profil A 
Dedendum coefficient [hfP*]      1.250 
Root radius factor [rhofP*]      0.380 
Addendum coefficient [haP*]      1.000 
Tip radius factor [rhoaP*]      0.000 
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Tip form height coefficient [hFaP*]      0.000 
Protuberance height factor [hprP*]      0.000 
Protuberance angle [alfprP]      0.000 
Ramp angle [alfKP]      0.000 
 not topping 
 
Tool or reference profile of gear 2 : 
Reference profile 1.25 / 0.38 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profil A 
Dedendum coefficient [hfP*]      1.250 
Root radius factor [rhofP*]      0.380 
Addendum coefficient [haP*]      1.000 
Tip radius factor [rhoaP*]      0.000 
Tip form height coefficient [hFaP*]      0.000 
Protuberance height factor [hprP*]      0.000 
Protuberance angle [alfprP]      0.000 
Ramp angle [alfKP]      0.000 
 not topping 
 
Summary of reference profile gears: 
Dedendum reference profile (in module) [hfP*]      1.250      1.250 
Root radius reference profile (in module) [rofP*]      0.380      0.380 
Addendum reference profile (in module) [haP*]      1.000      1.000 
Protuberance height coefficient (in module) [hprP*]      0.000      0.000 
Protuberance angle (°) [alfprP]      0.000      0.000 
Tip form height coefficient (in module) [hFaP*]      0.000      0.000 
Ramp angle (°) [alfKP]      0.000      0.000 
 
Type of profile modification: 
         none (only running-in) 
Tip relief (µm) [Ca]        2.0        2.0 
 
Lubrication type oil bath lubrication 
Type of oil Oil: ISO-VG 220 
Lubricant base Mineral-oil base 
Kinem. viscosity oil at 40 °C (mm²/s) [nu40]     220.00 
Kinem. viscosity oil at 100 °C (mm²/s) [nu100]      17.50 
FZG test A/8.3/90 ( ISO 14635-1:2006) [FZGtestA]         12 
Specific density at 15 °C (kg/dm³) [roOil]      0.895 
Oil temperature (°C) [TS]     70.000 
 
 ------- GEAR 1 -------- GEAR 2 -- 
Overall transmission ratio [itot]     -3.036 
Gear ratio [u]      3.036 
Transverse module (mm) [mt]     11.083 
Pressure angle at pitch circle (°) [alft]     20.138 
Working transverse pressure angle (°) [alfwt]     18.522 
 [alfwt.e/i]   18.531 /   18.512 
Working pressure angle at normal section (°) [alfwn]     18.395 
Helix angle at operating pitch circle (°) [betaw]      6.932 
Base helix angle (°) [betab]      6.576 
Reference centre distance (mm) [ad]    626.167 
Sum of profile shift coefficients [Summexi]    -0.5394 
Profile shift coefficient [x]     0.0463    -0.5857 
Tooth thickness (Arc) (module) (module) [sn*]     1.6045     1.1445 
 
Tip alteration (mm) [k*mn]     -0.234     -0.234 
Reference diameter (mm) [d]    310.313    942.022 
Base diameter (mm) [db]    291.342    884.431 
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Tip diameter (mm) [da]    332.863    950.669 
 (mm) [da.e/i]  332.863 /  332.853  950.669 /  950.659 
Tip diameter allowances (mm) [Ada.e/i]    0.000 /   -0.010    0.000 /   -0.010 
Tip form diameter (mm) [dFa]    332.863    950.669 
 (mm) [dFa.e/i]  332.863 /  332.853  950.669 /  950.659 
Active tip diameter (mm) [dNa.e/i]  332.863 /  332.853  950.669 /  950.659 
Operating pitch diameter (mm) [dw]    307.257    932.743 
 (mm) [dw.e/i]  307.274 /  307.239  932.796 /  932.691 
Root diameter (mm) [df]    283.831    901.637 
Generating Profile shift coefficient [xE.e/i]   0.0300/   0.0226  -0.6075/  -0.6175 
Manufactured root diameter with xE (mm) [df.e/i]  283.474 /  283.309  901.156 /  900.936 
Theoretical tip clearance (mm) [c]      2.750      2.750 
Effective tip clearance (mm) [c.e/i]    3.140 /    2.955    3.051 /    2.893 
Active root diameter (mm) [dNf]    294.836    914.585 
 (mm) [dNf.e/i]  294.874 /  294.802  914.646 /  914.529 
Root form diameter (mm) [dFf]    294.935    912.112 
 (mm) [dFf.e/i]  294.775 /  294.703  911.772 /  911.617 
Reserve (dNf-dFf)/2 (mm) [cF.e/i]    0.086 /    0.014    1.515 /    1.379 
Addendum (mm) [ha=mn*(haP*+x)]     11.275      4.324 
 (mm) [ha.e/i]   11.275 /   11.270    4.324 /    4.319 
Dedendum (mm) [hf=mn*(hfP*-x)]     13.241     20.192 
 (mm) [hf.e/i]   13.420 /   13.502   20.433 /   20.543 
Roll angle at dFa (°) [xsi_dFa.e/i]   31.660 /   31.656   22.586 /   22.584 
Roll angle to dNa (°) [xsi_dNa.e/i]   31.660 /   31.656   22.586 /   22.584 
Roll angle to dNf (°) [xsi_dNf.e/i]    8.949 /    8.857   15.104 /   15.074 
Roll angle at dFf (°) [xsi_dFf.e/i]    8.822 /    8.728   14.356 /   14.315 
Tooth height (mm) [H]     24.516     24.516 
Virtual gear no. of teeth [zn]     28.585     86.776 
Normal tooth thickness at tip cyl. (mm) [san]      8.175      9.422 
 (mm) [san.e/i]    8.041 /    7.971    9.249 /    9.165 
Normal spacewidth at root cylinder (mm) [efn]      0.000      9.676 
 (mm) [efn.e/i]    0.000 /    0.000    9.745 /    9.776 
Max. sliding velocity at tip (m/s) [vga]      1.734      1.432 
Specific sliding at the tip [zetaa]      0.523      0.606 
Specific sliding at the root [zetaf]     -1.538     -1.098 
Sliding factor on tip [Kga]      0.274      0.226 
Sliding factor on root [Kgf]     -0.226     -0.274 
Pitch on reference circle (mm) [pt]     34.817 
Base pitch (mm) [pbt]     32.689 
Transverse pitch on contact-path (mm) [pet]     32.689 
Lead height (mm) [pz]   7939.737  24102.773 
Axial pitch (mm) [px]    283.562 
Length of path of contact (mm) [ga, e/i]     57.867 (   57.977 /   57.733) 
Length T1-A, T2-A (mm) [T1A, T2A]   22.628(   22.518/   22.752)  174.322(  174.322/  
174.308) 
Length T1-B (mm) [T1B, T2B]   47.806(   47.806/   47.796)  149.143(  149.033/  
149.264) 
Length T1-C (mm) [T1C, T2C]   48.802(   48.774/   48.829)  148.148(  148.065/  
148.231) 
Length T1-D (mm) [T1D, T2D]   55.316(   55.206/   55.440)  141.634(  141.634/  
141.620) 
Length T1-E (mm) [T1E, T2E]   80.495(   80.495/   80.485)  116.455(  116.345/  
116.575) 
Length T1-T2 (mm) [T1T2]    196.950 (  196.840 /  197.060) 
Diameter of single contact point B (mm) [d-B]  306.630(  306.630/  306.624)  933.378(  933.307/  
933.455) 
Diameter of single contact point D (mm) [d-D]  311.640(  311.562/  311.728)  928.687(  928.687/  
928.678) 
Addendum contact ratio [eps]    0.970(    0.970/    0.968)    0.801(    0.803/    0.798) 
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Minimal length of contact line (mm) [Lmin]    144.525 
 
Transverse contact ratio [eps_a]      1.770 
Transverse contact ratio with allowances [eps_a.e/m/i] 1.774 / 1.770 / 1.766 
Overlap ratio [eps_b]      0.368 
Total contact ratio [eps_g]      2.138 
Total contact ratio with allowances [eps_g.e/m/i] 2.142 / 2.138 / 2.134 
 
 
2. FACTORS OF GENERAL INFLUENCE 
 
 ------- GEAR 1 -------- GEAR 2 -- 
Nominal circum. force at pitch circle (N) [Ft]    78306.5 
Axial force (N) [Fa]     9614.8 
Radial force (N) [Fr]    28715.3 
Normal force (N) [Fnorm]    83957.9 
Tangent.load at p.c.d.per mm (N/mm) (N/mm) [w]     750.35 
Only as information: Forces at operating pitch circle: 
Nominal circumferential force (N) [Ftw]    79085.5 
Axial force (N) [Faw]     9614.8 
Radial force (N) [Frw]    26494.7 
Circumferential speed pitch d.. (m/sec) [v]       6.39 
 
Running-in value (µm) [yp]        1.1 
Running-in value (µm) [yf]        1.3 
Correction coefficient [CM]      0.800 
Gear body coefficient [CR]      1.000 
Reference profile coefficient [CBS]      0.975 
Material coefficient [E/Est]      1.000 
Singular tooth stiffness (N/mm/µm) [c']     13.221 
Meshing stiffness (N/mm/µm) [cg]     20.858 
Reduced mass (kg/mm) [mRed]    0.29417 
Resonance speed (min-1) [nE1]       2872 
Resonance ratio (-) [N]      0.137 
 Subcritical range 
Running-in value (µm) [ya]        1.1 
Bearing distance l of pinion shaft (mm) [l]    208.700 
Distance s of pinion shaft (mm) [s]     20.870 
Outside diameter of pinion shaft (mm) [dsh]    104.400 
Load according to Figure 6.8, DIN 3990-1:1987 [-]          4 
(0:6.8a, 1:6.8b, 2:6.8c, 3:6.8d, 4:6.8e) 
Coefficient K' according to Figure 6.8, 
 DIN 3990-1:1987 [K']      -1.00 
Without support effect 
Tooth trace deviation (active) (µm) [Fby]      11.03 
from deformation of shaft (µm) [fsh*B1]      15.76 
 Tooth without tooth trace modification 
 Position of Contact pattern: favorable 
from production tolerances (µm) [fma*B2]      11.00 
Tooth trace deviation, theoretical (µm) [Fbx]      12.98 
Running-in value (µm) [yb]       1.95 
 
Dynamic factor [KV]      1.031 
 
Face load factor - flank [KHb]      1.059 
 - Tooth root [KFb]      1.046 
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Transverse load factor - flank [KHa]      1.000 
 - Tooth root [KFa]      1.000 
 - Scuffing [KBa]      1.000 
 
Helical load factor scuffing [Kbg]      1.126 
 
Number of load cycles (in mio.) [NL]   2357.897    776.719 
 
 
3. TOOTH ROOT STRENGTH 
 
Calculation of Tooth form coefficients according method: B 
(Calculate tooth shape coefficient YF with addendum mod. x) 
 ------- GEAR 1 -------- GEAR 2 -- 
Tooth form factor [YF]       1.17       1.33 
Stress correction factor [YS]       2.08       1.88 
Working angle (°) [alfFen]      17.35      17.51 
Bending lever arm (mm) [hF]       9.08      10.80 
Tooth thickness at root (mm) [sFn]      22.81      23.31 
Tooth root radius (mm) [roF]       5.91       6.81 
(hF* = 0.826/ 0.982 sFn* = 2.074/ 2.119 roF* = 0.537/ 0.619 dsFn = 288.18/ 906.76 alfsFn = 30.00/ 30.00) 
 
Contact ratio factor [Yeps]      1.000 
Helical load factor [Ybet]      0.979 
Effective facewidth (mm) [beff]     104.36     104.36 
Nominal stress at tooth root (N/mm²) [sigF0]     162.47     166.60 
Tooth root stress (N/mm²) [sigF]     438.04     449.17 
 
Permissible bending stress at root of Test-gear 
Support factor [YdrelT]      0.994      0.992 
Surface factor [YRrelT]      0.957      0.957 
Size coefficient (Tooth root) [YX]      0.940      0.940 
Finite life factor [YNT]      1.000      1.000 
 [YdrelT*YRrelT*YX*YNT]      0.894      0.892 
Alternating bending coefficient [YM]      1.000      1.000 
Stress correction factor [Yst]       2.00 
Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00 
Permissible tooth root stress (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]     549.33     548.03 
Limit strength tooth root (N/mm²) [sigFG]     769.06     767.24 
Required safety [SFmin]       1.40       1.40 
Safety for Tooth root stress [SF=sigFG/sigF]       1.76       1.71 
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CALCULATION OF A HELICAL PLANETARY GEAR 
 
Drawing or article number: 
Gear 1: SunGear(SunPlanetConstraint) 
Gear 2: PlanetGear(SunPlanetConstraint) 
Gear 3: RingGear(PlanetRingConstraint) 
 
Calculation method ISO 6336:2006 Method B 
 
 ------- Gear 1 --------- Gear 2 --------- Gear 3 --- 
Number of planets [p] (1)    3 (1) 
 
Power (kW) [P]     500.00 
Speed (1/min) [n]      129.5        0.0 
Speed difference for planet bearing calculation (1/min) [n2]      101.3 
Speed planet carrier (1/min) [nSteg]       32.4 
 
Torque (Nm) [T]    36883.2        0.0   110649.6 
Torque Pl.-Carrier (Nm) [TSteg] 147532.865 
 
Application factor [KA]       2.50 
Power distribution factor [Kgam]       1.00 
Required service life [H]  100000.00 
Gear driving (+) / driven (-) + -/+ - 
 
1. TOOTH GEOMETRY AND MATERIAL 
 
 (geometry calculation according to 
 DIN 3960:1987)  
 ------- Gear 1 ------------ Gear 2 ------------ Gear 3 --- 
Center distance (mm) [a]    348.000 
Centre distance tolerance  ISO 286:2010 Measure js7 
 
Normal module (mm) [mn]    14.0000 
Pressure angle at normal section (°) [alfn]    20.0000 
Helix angle at reference circle (°) [beta]    12.0000 
Number of teeth [z]         24         23        -72 
Facewidth (mm) [b]     146.78     146.78     146.78 
Hand of gear                                                         right            left             left 
 
Planetary axles can be placed in regular pitch.: 120° 
 
Accuracy grade [Q-ISO1328:1995]          6          6          6 
Inner diameter (mm) [di]       0.00     208.69 
External diameter (mm) [di]    1172.29 
Inner diameter of gear rim (mm) [dbi]       0.00       0.00 
Outer diameter of gear rim (mm) [dbi]       0.00 
 
Material 
Gear 1: 18CrNiMo7-6, Case-carburized steel, case-hardened 
 ISO 6336-5 Figure 9/10 (MQ), core strength >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
Gear 2: 18CrNiMo7-6, Case-carburized steel, case-hardened 
 ISO 6336-5 Figure 9/10 (MQ), core strength >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
Gear 3: 16 MnCr 5 (2), Case-carburized steel, nitrided 
 ISO 6336-5 Figure 13a/14a (MQ) 
 ------- Gear 1 ------------ Gear 2 ------------ Gear 3 --- 
Surface hardness               HRC 61               HRC 61               HV 710 
Material quality according to ISO 6336:2006 Normal (Life factors ZNT and YNT >=0.85) 
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Fatigue strength. tooth root stress (N/mm²) [sigFlim]     430.00     430.00     320.00 
Fatigue strength for Hertzian pressure (N/mm²) [sigHlim]    1500.00    1500.00    1000.00 
Tensile strength (N/mm²) [Rm]    1200.00    1200.00    1000.00 
Yield point (N/mm²) [sigs]     850.00     850.00     695.00 
Young's modulus (N/mm²) [E]     206000     206000     206000 
Poisson's ratio [ny]      0.300      0.300      0.300 
Mean roughness, Ra, tooth flank (µm) [RAH]       0.60       0.60       2.40 
Mean roughness height, Rz, flank (µm) [RZH]       4.80       4.80      16.00 
Mean roughness height, Rz, root (µm) [RZF]      20.00      20.00      16.00 
 
 
Tool or reference profile of gear 1 : 
Reference profile 1.25 / 0.30 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profil B 
Dedendum coefficient [hfP*]      1.250 
Root radius factor [rhofP*]      0.300 
Addendum coefficient [haP*]      1.000 
Tip radius factor [rhoaP*]      0.000 
Tip form height coefficient [hFaP*]      0.000 
Protuberance height factor [hprP*]      0.000 
Protuberance angle [alfprP]      0.000 
Ramp angle [alfKP]      0.000 
 not topping 
 
Tool or reference profile of gear 2 : 
Reference profile 1.25 / 0.30 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profil B 
Dedendum coefficient [hfP*]      1.250 
Root radius factor [rhofP*]      0.300 
Addendum coefficient [haP*]      1.000 
Tip radius factor [rhoaP*]      0.000 
Tip form height coefficient [hFaP*]      0.000 
Protuberance height factor [hprP*]      0.000 
Protuberance angle [alfprP]      0.000 
Ramp angle [alfKP]      0.000 
 not topping 
 
Tool or reference profile of gear 3 : 
Reference profile 1.25 / 0.30 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profil B 
Dedendum coefficient [hfP*]      1.250 
Root radius factor [rhofP*]      0.300 
Addendum coefficient [haP*]      1.000 
Tip radius factor [rhoaP*]      0.000 
Tip form height coefficient [hFaP*]      0.000 
Protuberance height factor [hprP*]      0.000 
Protuberance angle [alfprP]      0.000 
Ramp angle [alfKP]      0.000 
 not topping 
 
Summary of reference profile gears: 
Dedendum reference profile (in module) [hfP*]      1.250      1.250      1.250 
Root radius reference profile (in module) [rofP*]      0.300      0.300      0.300 
Addendum reference profile (in module) [haP*]      1.000      1.000      1.000 
Protuberance height coefficient (in module) [hprP*]      0.000      0.000      0.000 
Protuberance angle (°) [alfprP]      0.000      0.000      0.000 
Tip form height coefficient (in module) [hFaP*]      0.000      0.000      0.000 
Ramp angle (°) [alfKP]      0.000      0.000      0.000 
 
Type of profile modification:         none (only running-in) 
Tip relief (µm) [Ca]       2.00       2.00       5.20 
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Lubrication type oil bath lubrication 
Type of oil Oil: ISO-VG 220 
Lubricant base Mineral-oil base 
Kinem. viscosity oil at 40 °C (mm²/s) [nu40]     220.00 
Kinem. viscosity oil at 100 °C (mm²/s) [nu100]      17.50 
FZG test A/8.3/90 ( ISO 14635-1:2006) [FZGtestA]         12 
Specific density at 15 °C (kg/dm³) [roOil]      0.895 
Oil temperature (°C) [TS]     70.000 
 
 ------- Gear 1 ------------ Gear 2 ------------ Gear 3 --- 
Overall transmission ratio [itot]      4.000 
Gear ratio [u]      0.958     -3.130 
Transverse module (mm) [mt]     14.313 
Pressure angle at pitch circle (°) [alft]     20.410 
Working transverse pressure angle (°) [alfwt]     25.063     19.198 
 [alfwt.e/i]   25.073 /   25.053   19.184 /   19.211 
Working pressure angle at normal section (°) [alfwn]     24.548     18.814 
Helix angle at operating pitch circle (°) [betaw]     12.403     11.911 
Base helix angle (°) [betab]     11.267 
Reference centre distance (mm) [ad]    336.350   -350.663 
Sum of profile shift coefficients [Summexi]     0.9259     0.1848 
Profile shift coefficient [x]     0.4610     0.4649    -0.2800 
Tooth thickness (Arc) (module) (module) [sn*]     1.9064     1.9092     1.3669 
 
Tip alteration (mm) [k*mn]     -1.312     -1.312      0.000 
Reference diameter (mm) [d]    343.506    329.194  -1030.519 
Base diameter (mm) [db]    321.941    308.527   -965.823 
Tip diameter (mm) [da]    381.790    367.586  -1010.360 
 (mm) [da.e/i]  381.790 /  381.780  367.586 /  367.576 -1010.360 /
 -1010.370 
Tip diameter allowances (mm) [Ada.e/i]    0.000 /   -0.010    0.000 /   -0.010    0.000 /  
-0.010 
Chamfer (1) / Tip rounding (2) / pointed tooth (3) 0 0 1 
Tip chamfer (mm) [hK]      0.703 
Tooth tip chamfer angle (°) [delhK]     45.000 
Tip form diameter (mm) [dFa.e/i]  381.790 /  381.780  367.586 /  367.576 -1011.766 /
 -1011.776 
Active tip diameter (mm) [dNa.e/i]  381.790 /  381.780  367.586 /  367.576 -1011.766 /
 -1011.776 
Operating pitch diameter (mm) [dw]    355.404  340.596 /  326.694  -1022.694 
 (mm) [dw.e]    355.433  340.624 /  326.667  -1022.610 
 (mm) [dw.i]    355.375  340.568 /  326.721  -1022.778 
Root diameter (mm) [df]    321.414    307.210  -1073.360 
Generating Profile shift coefficient [xE.e/i]   0.4482 /   0.4423   0.4521 /   0.4462  -0.3036 / 
-0.3134 
Manufactured root diameter with xE (mm) [df.e] 321.06 306.85 -1074.02 
 (mm) [df.i] 320.89 306.69 -1074.29 
Theoretical tip clearance (mm) [c]      3.500    3.500/ 4.887    3.575 
Tip clearance upper allowance (mm) [c.e]      3.794    3.794/ 5.388    3.870 
Tip clearance lower allowance (mm) [c.i]      3.650    3.650/ 5.188    3.725 
Active root diameter (mm) [dNf]    335.667  321.276/ 316.945  -1056.687 
 (mm) [dNf.e]    335.710  321.319/ 316.993  -1056.610 
 (mm) [dNf.i]    335.629  321.238/ 316.906  -1056.758 
Root form diameter (mm) [dFf]    329.958    315.849  -1066.185 
 (mm) [dFf.e/i]  329.735 /  329.633  315.631 /  315.532 -1066.877 /
 -1067.164 
Internal toothing: Calculation dFf with pinion type cutter (z0= 
 23, x0= 0.000) 
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Reserve (dNf-dFf)/2 (mm) [cF.e/i]    3.038 /    2.947    0.730 /    0.637    5.277 /   
5.060 
Addendum (mm) [ha = mn * (haP*+x)]     19.142     19.196     10.080 
 (mm) [ha.e/i]   19.142 /   19.137   19.196 /   19.191   
10.080 /   10.075 
Dedendum (mm) [hf = mn * (hfP*-x)]     11.046     10.992     21.420 
 (mm) [hf.e/i]   11.225 /   11.307   11.170 /   11.253   
21.750 /   21.888 
Roll angle at dFa (°) [xsi_dFa.e/i]   36.524 /   36.521   37.109 /   37.106   
17.882 /   17.884 
Roll angle to dNf (°) [xsi_dNf.e/i]   16.935 /   16.884   16.669 /   16.616 
 [xsi_dNf.e/i]   13.514 /   13.444   25.420 /   
25.442 
Roll angle at dFf (°) [xsi_dFf.e/i]   12.684 /   12.600   12.366 /   12.279   
26.887 /   26.927 
Tooth height (mm) [H]     30.188     30.188     31.500 
Virtual gear no. of teeth [zn]     25.510     24.447    -76.530 
Normal tooth thickness at tip cyl. (mm) [san]      9.421      9.279     12.126 
 (mm) [san.e/i]    9.283 /    9.210    9.141 /    9.068   11.893 /   
11.792 
 (without consideration of tip chamfer/ tip rounding) 
Normal spacewidth at root cylinder (mm) [efn]      0.000      0.000      7.468 
 (mm) [efn.e/i]    0.000 /    0.000    0.000 /    0.000    7.409 /    
7.384 
Max. sliding velocity at tip (m/s) [vga]      0.568    0.577/ 0.334    0.126 
Specific sliding at the tip [zetaa]      0.544    0.544/ 0.315    0.246 
Specific sliding at the root [zetaf]     -1.195   -1.195/ -0.327   -0.459 
Sliding factor on tip [Kga]      0.314    0.319/ 0.192    0.073 
Sliding factor on root [Kgf]     -0.319   -0.314/ -0.073   -0.192 
Pitch on reference circle (mm) [pt]     44.965 
Base pitch (mm) [pbt]     42.142 
Transverse pitch on contact-path (mm) [pet]     42.142 
Lead height (mm) [pz]   5077.036   4865.493  15231.108 
Axial pitch (mm) [px]    211.543    211.543    211.543 
Length of path of contact (mm) [ga]     55.110     63.631 
 (mm) [ga.e/i]   55.177 /   55.024   63.718 /   63.519 
Length T1-A (mm) [T1A]     47.503   99.914/ 36.282 -150.714 
Length T1-B (mm) [T1B]     60.471   86.946/ 57.772 -172.203 
Length T1-C (mm) [T1C]     75.277   72.140/ 53.713 -168.144 
Length T1-D (mm) [T1D]     89.645   57.772/ 78.424 -192.855 
Length T1-E (mm) [T1E]    102.613   44.804/ 99.914 -214.345 
Diameter of single contact point B (mm) [d-B]  343.908  354.156/  329.453 -1025.392 
(mm) [d-B.e]  343.908  354.090/  329.453 -1025.450
  
(mm) [d-B.i]  343.902  354.232/  329.446 -1025.328
  
Diameter of single contact point D (mm) [d-D]  368.498  329.453/  346.107 -1039.993 
  
(mm) [d-D.e]  368.433  329.453/  346.029 -1039.993 
(mm) [d-D.i]  368.572  329.446/  346.201 -1040.006 
 
Transverse contact ratio [Eps.a]      1.308      1.510 
Transverse contact ratio with allowances [Eps.aEffe/i] 1.309 / 1.306 1.512 / 1.507 
Overlap ratio [Eps.b]      0.694      0.694 
Total contact ratio [Eps.G]      2.002      2.204 
Total contact ratio with allowances [Eps.gEffe/i] 2.003 / 2.000 2.206 / 2.201 
 
 
2. FACTORS OF GENERAL INFLUENCE 
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 ------- Gear 1 ------------ Gear 2 ------------ Gear 3 --- 
Nominal circum. force at pitch circle (N) [Ft]  71581.804  71581.804 
Axial force (N) [Fa]    15215.2    15215.2    15215.2 
Axial force (total) (N) [Fatot=Fa* 3]    45645.5
    45645.5 
Radial force (N) [Fr]  26635.700  26635.700 
Normal force (N) [Fnorm]    77877.6    77877.6    77877.6 
Tangent.load at p.c.d.per mm (N/mm) (N/mm) [w]     487.67     487.67 
Only as information: Forces at operating pitch circle: 
Nominal circumferential force (N) [Ftw]  69185.471  72129.534 
Axial force (N) [Fa]    15215.2 15215.2/ 15215.2    15215.2 
Axial force (total) (N) [Fatot=Fa* 3]    45645.5
    45645.5 
Radial force (N) [Fr]  32354.070  25114.650 
Circumferential speed pitch d.. (m/sec) [v]       1.75 
 
Running-in value (µm) [yp]      0.982      1.192 
Running-in value (µm) [yf]      1.350      1.650 
Gear body coefficient [CR, bs/b]      0.863 ( 0.250)      0.863 ( 0.250) 
Correction coefficient [CM]      0.800      0.800 
Reference profile coefficient [CBS]      0.975      0.975 
Material coefficient [E/Est]      1.000      1.000 
Singular tooth stiffness (N/mm/µm) [c']     12.012     13.101 
Meshing stiffness (N/mm/µm) [cgalf]     14.785     18.111 
Meshing stiffness (N/mm/µm) [cgbet]     12.567     15.394 
Reduced mass (kg/mm) [mRed]     0.1062     0.3573 
Resonance speed (min-1) [nE1]       4694       2956 
Resonance ratio (-) [N]      0.021      0.034 
 Subcritical range 
 
Running-in value (µm) [ya]      0.982      1.192 
Planets are supported by fixed restraint bolts 
lpa (mm) = 190.80 b (mm) = 146.78 dsh (mm) = 164.60 
Tooth trace deviation (active) (µm) [Fby]       9.74       7.21 
from deformation of shaft (µm) [fsh*B1]      15.38       1.14 
Tooth trace        0        0 
(0:without, 1:crowned, 2:Tip relief, 3:full modification) 
from production tolerances (µm) [fma*B2]      18.38      19.85 
Running-in value y.b (µm) [yb]       1.72       1.27 
 
Dynamic factor [KV=max(KV12,KV23)]       1.01 
 [KV12,KV23]       1.01       1.01 
 
Face load factor - flank [KHb]       1.05       1.05 
 - Tooth root [KFb]       1.04       1.04 
 - Scuffing [KBb]       1.05       1.05 
 
Transverse load factor - flank [KHa]       1.00       1.02 
 - Tooth root [KFa]       1.00       1.02 
 - Scuffing [KBa]       1.00       1.02 
 
Helical load factor scuffing [Kbg]       1.01       1.15 
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3. TOOTH ROOT STRENGTH 
 
Calculation of Tooth form coefficients according method: B 
(Calculate tooth shape coefficient YF with addendum mod. x) 
Internal toothing: Calculation of YF, YS with pinion type cutter (z0= 
 23, x0= 0.000, rofP*= 0.300) 
 ------- Gear 1 ------------ Gear 2 ------------ Gear 3 --- 
Tooth form factor [YF]       1.43     1.43/ 1.10    1.05 
Stress correction factor [YS]       2.24     2.24/ 2.53    2.31 
Bending lever arm (mm) [hF]      17.14    17.06/ 12.80   19.09 
Working angle (°) [alfFen]      25.49    25.65/ 22.55  20.34 
Tooth thickness at root (mm) [sFn]      31.12    31.05/ 31.05   38.95 
Tooth root radius (mm) [roF]       5.15     5.15/ 5.15    6.71 
(sFn* = 2.223/ 2.218/ 2.218/ 2.782 roF* = 0.368/ 0.368/ 0.368/ 0.480 dsFn = 325.37/ 311.14/ 311.14/ -1071.74 alfsFn 
= 30.0/ 30.0/ 30.0/ 60.0) 
 
Contact ratio factor [Yeps]       1.00       1.00 
Helical load factor [Ybet]       0.93       0.93 
Deep tooth factor [YDT]       1.00       1.00 
Gear rim factor [YB]       1.00       1.00       1.00 
Effective facewidth (mm) [beff]     146.78   146.78/ 146.78 146.78 
Nominal stress at tooth root (N/mm²) [sigF0]     103.93   103.75/ 89.78  79.00 
Tooth root stress (N/mm²) [sigF]     272.63   272.15/ 240.58 211.69 
Permissible bending stress at root of Test-gear 
Support factor [YdrelT]      1.005    1.005/ 1.005  1.017 
Surface factor [YRrelT]      0.957      0.957      0.986 
Size coefficient (Tooth root) [YX]      0.910      0.910      0.910 
Finite life factor [YNT]      0.880      0.899      0.900 
Alternating bending coefficient [YM]      1.000      0.700      1.000 
Stress correction factor [Yst]       2.00 
Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00     640.00 
Permissible tooth root stress (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]     472.99   338.15/ 338.15 375.24 
Limit strength tooth root (N/mm²) [sigFG]     662.18   473.41/ 473.41 525.34 
Required safety [SFmin]       1.40     1.40/ 1.40    1.40 
Safety for Tooth root stress [SF=sigFG/sigF]       2.43     1.74/ 1.97    2.48 
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CALCULATION OF A HELICAL PLANETARY GEAR 
 
Drawing or article number: 
Gear 1: SunGear(SunPlanetConstraint) 
Gear 2: PlanetGear(SunPlanetConstraint) 
Gear 3: RingGear(PlanetRingConstraint) 
 
Calculation method DIN 3990:1987 Method B (YF Method C) 
 
 ------- Gear 1 --------- Gear 2 --------- Gear 3 --- 
Number of planets [p] (1)    3 (1) 
 
Power (kW) [P]     500.00 
Speed (1/min) [n]       32.4        0.0 
Speed difference for planet bearing calculation (1/min) [n2]       25.5 
Speed planet carrier (1/min) [nSteg]        8.1 
 
Torque (Nm) [T]   147532.9        0.0   442598.6 
Torque Pl.-Carrier (Nm) [TSteg] 590131.458 
 
Application factor [KA]       2.50 
Power distribution factor [Kgam]       1.00 
Required service life [H]   10000.00 
Gear driving (+) / driven (-) + -/+ - 
 
1. TOOTH GEOMETRY AND MATERIAL 
 
 (geometry calculation according to 
 DIN 3960:1987)  
 ------- Gear 1 ------------ Gear 2 ------------ Gear 3 --- 
Center distance (mm) [a]    477.000 
Centre distance tolerance  ISO 286:2010 Measure js7 
 
Normal module (mm) [mn]    22.0000 
Pressure angle at normal section (°) [alfn]    20.0000 
Helix angle at reference circle (°) [beta]    10.0000 
Number of teeth [z]         21         20        -63 
Facewidth (mm) [b]     287.43     287.43     287.43 
Hand of gear                                                         left            right             right 
 
Planetary axles can be placed in regular pitch.: 120° 
 
Accuracy grade [Q-DIN3961:1978]          6          6          6 
Inner diameter (mm) [di]       0.00     267.77 
External diameter (mm) [di]    1641.40 
Inner diameter of gear rim (mm) [dbi]       0.00       0.00 
Outer diameter of gear rim (mm) [dbi]       0.00 
 
Material 
Gear 1: 18CrNiMo7-6, Case-carburized steel, case-hardened 
 ISO 6336-5 Figure 9/10 (MQ), core strength >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
Gear 2: 18CrNiMo7-6, Case-carburized steel, case-hardened 
 ISO 6336-5 Figure 9/10 (MQ), core strength >=25HRC Jominy J=12mm<HRC28 
Gear 3: 16 MnCr 5 (2), Case-carburized steel, nitrided 
 ISO 6336-5 Figure 13a/14a (MQ) 
 ------- Gear 1 ------------ Gear 2 ------------ Gear 3 --- 
Surface hardness               HRC 61               HRC 61               HV 710 
Fatigue strength. tooth root stress (N/mm²) [sigFlim]     430.00     430.00     320.00 
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Fatigue strength for Hertzian pressure (N/mm²) [sigHlim]    1500.00    1500.00    1000.00 
Tensile strength (N/mm²) [Rm]    1200.00    1200.00    1000.00 
Yield point (N/mm²) [sigs]     850.00     850.00     695.00 
Young's modulus (N/mm²) [E]     206000     206000     206000 
Poisson's ratio [ny]      0.300      0.300      0.300 
Mean roughness, Ra, tooth flank (µm) [RAH]       0.60       0.60       2.40 
Mean roughness height, Rz, flank (µm) [RZH]       4.80       4.80      16.00 
Mean roughness height, Rz, root (µm) [RZF]      20.00      20.00      16.00 
 
 
Tool or reference profile of gear 1 : 
Reference profile 1.25 / 0.38 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profil A 
Dedendum coefficient [hfP*]      1.250 
Root radius factor [rhofP*]      0.380 
Addendum coefficient [haP*]      1.000 
Tip radius factor [rhoaP*]      0.000 
Tip form height coefficient [hFaP*]      0.000 
Protuberance height factor [hprP*]      0.000 
Protuberance angle [alfprP]      0.000 
Ramp angle [alfKP]      0.000 
 not topping 
 
Tool or reference profile of gear 2 : 
Reference profile 1.25 / 0.38 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profil A 
Dedendum coefficient [hfP*]      1.250 
Root radius factor [rhofP*]      0.380 
Addendum coefficient [haP*]      1.000 
Tip radius factor [rhoaP*]      0.000 
Tip form height coefficient [hFaP*]      0.000 
Protuberance height factor [hprP*]      0.000 
Protuberance angle [alfprP]      0.000 
Ramp angle [alfKP]      0.000 
 not topping 
 
Tool or reference profile of gear 3 : 
Reference profile 1.25 / 0.38 / 1.0 ISO 53.2:1997 Profil A 
Dedendum coefficient [hfP*]      1.250 
Root radius factor [rhofP*]      0.380 
Addendum coefficient [haP*]      1.000 
Tip radius factor [rhoaP*]      0.000 
Tip form height coefficient [hFaP*]      0.000 
Protuberance height factor [hprP*]      0.000 
Protuberance angle [alfprP]      0.000 
Ramp angle [alfKP]      0.000 
 not topping 
 
Summary of reference profile gears: 
Dedendum reference profile (in module) [hfP*]      1.250      1.250      1.250 
Root radius reference profile (in module) [rofP*]      0.380      0.380      0.380 
Addendum reference profile (in module) [haP*]      1.000      1.000      1.000 
Protuberance height coefficient (in module) [hprP*]      0.000      0.000      0.000 
Protuberance angle (°) [alfprP]      0.000      0.000      0.000 
Tip form height coefficient (in module) [hFaP*]      0.000      0.000      0.000 
Ramp angle (°) [alfKP]      0.000      0.000      0.000 
 
Type of profile modification:         none (only running-in) 
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Lubrication type oil injection lubrication 
Type of oil Oil: ISO-VG 220 
Lubricant base Mineral-oil base 
Kinem. viscosity oil at 40 °C (mm²/s) [nu40]     220.00 
Kinem. viscosity oil at 100 °C (mm²/s) [nu100]      17.50 
FZG test A/8.3/90 ( ISO 14635-1:2006) [FZGtestA]         12 
Specific density at 15 °C (kg/dm³) [roOil]      0.895 
Oil temperature (°C) [TS]     70.000 
 
 ------- Gear 1 ------------ Gear 2 ------------ Gear 3 --- 
Overall transmission ratio [itot]      4.000 
Gear ratio [u]      0.952     -3.150 
Transverse module (mm) [mt]     22.339 
Pressure angle at pitch circle (°) [alft]     20.284 
Working transverse pressure angle (°) [alfwt]     25.771     19.183 
 [alfwt.e/i]   25.778 /   25.763   19.173 /   19.194 
Working pressure angle at normal section (°) [alfwn]     25.400     18.916 
Helix angle at operating pitch circle (°) [betaw]     10.407      9.933 
Base helix angle (°) [betab]      9.391 
Reference centre distance (mm) [ad]    457.957   -480.297 
Sum of profile shift coefficients [Summexi]     0.9819     0.1460 
Profile shift coefficient [x]     0.2886     0.6933    -0.5473 
Tooth thickness (Arc) (module) (module) [sn*]     1.7809     2.0755     1.1724 
 
Tip alteration (mm) [k*mn]     -2.560     -2.560      0.000 
Reference diameter (mm) [d]    469.127    446.788  -1407.381 
Base diameter (mm) [db]    440.036    419.082  -1320.107 
Tip diameter (mm) [da]    520.705    516.175  -1387.464 
 (mm) [da.e/i]  520.705 /  520.695  516.175 /  516.165 -1387.464 /
 -1387.474 
Tip diameter allowances (mm) [Ada.e/i]    0.000 /   -0.010    0.000 /   -0.010    0.000 /  
-0.010 
Chamfer (1) / Tip rounding (2) / pointed tooth (3) 0 0 1 
Tip chamfer (mm) [hK]      1.329 
Tooth tip chamfer angle (°) [delhK]     45.000 
Tip form diameter (mm) [dFa.e/i]  520.705 /  520.695  516.175 /  516.165 -1390.121 /
 -1390.131 
Active tip diameter (mm) [dNa.e/i]  520.705 /  520.695  516.175 /  516.165 -1390.121 /
 -1390.131 
Operating pitch diameter (mm) [dw]    488.634  465.366 /  443.721  -1397.721 
 (mm) [dw.e]    488.666  465.397 /  443.692  -1397.629 
 (mm) [dw.i]    488.602  465.335 /  443.750  -1397.813 
Root diameter (mm) [df]    426.825    422.295  -1486.464 
Generating Profile shift coefficient [xE.e/i]   0.2805 /   0.2767   0.6852 /   0.6815  -0.5623 / 
-0.5686 
Manufactured root diameter with xE (mm) [df.e] 426.47 421.94 -1487.12 
 (mm) [df.i] 426.30 421.77 -1487.40 
Theoretical tip clearance (mm) [c]      5.500    5.500/ 8.145    5.585 
Tip clearance upper allowance (mm) [c.e]      5.798    5.798/ 8.648    5.882 
Tip clearance lower allowance (mm) [c.i]      5.647    5.647/ 8.443    5.732 
Active root diameter (mm) [dNf]    454.420  440.713/ 436.515  -1456.258 
 (mm) [dNf.e]    454.460  440.764/ 436.577  -1456.170 
 (mm) [dNf.i]    454.384  440.668/ 436.461  -1456.339 
Root form diameter (mm) [dFf]    445.942    434.831  -1475.713 
 (mm) [dFf.e/i]  445.776 /  445.701  434.557 /  434.432 -1476.351 /
 -1476.617 
Internal toothing: Calculation dFf with pinion type cutter (z0= 
 20, x0= 0.000) 
Reserve (dNf-dFf)/2 (mm) [cF.e/i]    4.380 /    4.304    1.073 /    0.952   10.223 /  
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10.006 
Addendum (mm) [ha = mn * (haP*+x)]     25.789     34.693      9.959 
 (mm) [ha.e/i]   25.789 /   25.784   34.693 /   34.688    
9.959 /    9.954 
Dedendum (mm) [hf = mn * (hfP*-x)]     21.151     12.247     39.541 
 (mm) [hf.e/i]   21.330 /   21.412   12.425 /   12.508   
39.871 /   40.009 
Roll angle at dFa (°) [xsi_dFa.e/i]   36.249 /   36.246   41.199 /   41.196   
18.906 /   18.908 
Roll angle to dNf (°) [xsi_dNf.e/i]   14.790 /   14.750   18.667 /   18.625 
 [xsi_dNf.e/i]   16.728 /   16.671   26.676 /   
26.693 
Roll angle at dFf (°) [xsi_dFf.e/i]    9.285 /    9.223   15.714 /   15.649   
28.689 /   28.715 
Tooth height (mm) [H]     46.940     46.940     49.500 
Virtual gear no. of teeth [zn]     21.907     20.864    -65.722 
Normal tooth thickness at tip cyl. (mm) [san]     16.252     11.983     18.678 
 (mm) [san.e/i]   16.114 /   16.041   11.840 /   11.765   18.445 /   
18.343 
 (without consideration of tip chamfer/ tip rounding) 
Normal spacewidth at root cylinder (mm) [efn]      0.000     15.981     10.017 
 (mm) [efn.e/i]    0.000 /    0.000   16.048 /   16.080    9.939 /    
9.906 
Max. sliding velocity at tip (m/s) [vga]      0.172    0.258/ 0.142    0.022 
Specific sliding at the tip [zetaa]      0.486    0.642/ 0.352    0.117 
Specific sliding at the root [zetaf]     -1.790   -0.944/ -0.132   -0.544 
Sliding factor on tip [Kga]      0.277    0.415/ 0.239    0.036 
Sliding factor on root [Kgf]     -0.415   -0.277/ -0.036   -0.239 
Pitch on reference circle (mm) [pt]     70.181 
Base pitch (mm) [pbt]     65.829 
Transverse pitch on contact-path (mm) [pet]     65.829 
Lead height (mm) [pz]   8358.371   7960.353  25075.112 
Axial pitch (mm) [px]    398.018    398.018    398.018 
Length of path of contact (mm) [ga]     82.482     89.606 
 (mm) [ga.e/i]   82.555 /   82.392   89.702 /   89.486 
Length T1-A (mm) [T1A]     56.714  150.671/ 61.065 -217.804 
Length T1-B (mm) [T1B]     73.367  134.017/ 84.842 -241.581 
Length T1-C (mm) [T1C]    106.221  101.163/ 72.902 -229.641 
Length T1-D (mm) [T1D]    122.543   84.842/ 126.894 -283.633 
Length T1-E (mm) [T1E]    139.196   68.188/ 150.671 -307.410 
Diameter of single contact point B (mm) [d-B]  463.856  497.466/  452.130 -1405.748 
(mm) [d-B.e]  463.856  497.388/  452.130 -1405.814
  
(mm) [d-B.i]  463.850  497.554/  452.124 -1405.677
  
Diameter of single contact point D (mm) [d-D]  503.685  452.130/  489.936 -1436.828 
  
(mm) [d-D.e]  503.614  452.130/  489.837 -1436.828 
(mm) [d-D.i]  503.764  452.124/  490.052 -1436.841 
 
Transverse contact ratio [Eps.a]      1.253      1.361 
Transverse contact ratio with allowances [Eps.aEffe/i] 1.254 / 1.252 1.363 / 1.359 
Overlap ratio [Eps.b]      0.722      0.722 
Total contact ratio [Eps.G]      1.975      2.083 
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2. FACTORS OF GENERAL INFLUENCE 
 
 ------- Gear 1 ------------ Gear 2 ------------ Gear 3 --- 
Nominal circum. force at pitch circle (N) [Ft] 209655.857 209655.857 
Axial force (N) [Fa]    36968.0    36968.0    36968.0 
Axial force (total) (N) [Fatot=Fa* 3]   110904.0
   110904.0 
Radial force (N) [Fr]  77485.673  77485.673 
Normal force (N) [Fnorm]   226553.0   226553.0   226553.0 
Tangent.load at p.c.d.per mm (N/mm) (N/mm) [w]     729.43     729.43 
Only as information: Forces at operating pitch circle: 
Nominal circumferential force (N) [Ftw] 201286.062 211104.894 
Axial force (N) [Fa]    36968.0 36968.0/ 36968.0    36968.0 
Axial force (total) (N) [Fatot=Fa* 3]   110904.0
   110904.0 
Radial force (N) [Fr]  97177.822  73446.113 
Circumferential speed pitch d.. (m/sec) [v]       0.60 
 
Running-in value (µm) [yp]      1.275      1.350 
Running-in value (µm) [yf]      1.725      1.725 
Gear body coefficient [CR, bs/b]      0.863 ( 0.250)      0.863 ( 0.250) 
Correction coefficient [CM]      0.800      0.800 
Reference profile coefficient [CBS]      0.975      0.975 
Material coefficient [E/Est]      1.000      1.000 
Singular tooth stiffness (N/mm/µm) [c']     11.598     13.108 
Meshing stiffness (N/mm/µm) [cg]     13.799     16.659 
Reduced mass (kg/mm) [mRed]     0.1973     0.7587 
Resonance speed (min-1) [nE1]       3803       2237 
Resonance ratio (-) [N]      0.006      0.011 
 Subcritical range 
 
Running-in value (µm) [ya]      1.275      1.350 
Planets are supported by fixed restraint bolts 
lpa (mm) = 373.70 b (mm) = 287.43 dsh (mm) = 223.40 
Tooth trace deviation (active) (µm) [Fby]      48.41       9.35 
from deformation of shaft (µm) [fsh*B1]      43.41       0.00 
Tooth trace        0        0 
(0:without, 1:crowned, 2:Tip relief, 3:full modification) 
from production tolerances (µm) [fma*B2]      11.00      11.00 
Running-in value y.b (µm) [yb]       6.00       1.65 
 
Dynamic factor [KV]       1.00       1.00 
 
Face load factor - flank [KHb]       1.18       1.05 
 - Tooth root [KFb]       1.15       1.04 
 - Scuffing [KBb]       1.18       1.05 
 
Transverse load factor - flank [KHa]       1.00       1.00 
 - Tooth root [KFa]       1.00       1.00 
 - Scuffing [KBa]       1.00       1.00 
 
Helical load factor scuffing [Kbg]       1.00       1.10 
 








ČVUT v Praze 
Fakulta strojní 




Příloha D  104 
 
3. TOOTH ROOT STRENGTH 
 
Calculation of Tooth form coefficients according method: C 
(Calculate tooth shape coefficient YF with addendum mod. x) 
 ------- Gear 1 ------------ Gear 2 ------------ Gear 3 --- 
Tooth form factor [YF]       2.20     1.88/ 1.88    1.40 
Stress correction factor [YS]       1.75     1.93/ 1.93    2.27 
Bending lever arm (mm) [hF]      39.51    40.96/ 40.96   38.85 
Working angle (°) [alfFen]      30.17    33.99/ 33.99  20.00 
Tooth thickness at root (mm) [sFn]      46.72    50.31/ 50.31   60.57 
Tooth root radius (mm) [roF]      10.46     8.61/ 8.61    8.36 
(sFn* = 2.124/ 2.287/ 2.287/ 2.753 roF* = 0.475/ 0.391/ 0.391/ 0.380 dsFn = 434.52/ 429.04/ 429.04/  0.00 alfsFn 
= 30.0/ 30.0/ 30.0/ 30.0) 
 
Contact ratio factor [Yeps]       0.83       0.79 
Helical load factor [Ybet]       0.94       0.94 
Effective facewidth (mm) [beff]     287.43   287.43/ 287.43 287.43 
Nominal stress at tooth root (N/mm²) [sigF0]      99.60    94.15/ 88.92  77.58 
Tooth root stress (N/mm²) [sigF]     287.25   271.54/ 232.19 202.60 
Permissible bending stress at root of Test-gear 
Support factor [YdrelT]      0.997    1.004/ 1.004  1.044 
Surface factor [YRrelT]      0.957      0.957      0.994 
Size coefficient (Tooth root) [YX]      0.830      0.830      0.830 
Finite life factor [YNT]      1.000      1.000      1.000 
Alternating bending coefficient [YM]      1.000      0.700      1.000 
Stress correction factor [Yst]       2.00 
Yst*sigFlim (N/mm²) [sigFE]     860.00     860.00     640.00 
Permissible tooth root stress (N/mm²) [sigFP=sigFG/SFmin]     486.54   342.78/ 342.78 393.70 
Limit strength tooth root (N/mm²) [sigFG]     681.16   479.89/ 479.89 551.18 
Required safety [SFmin]       1.40     1.40/ 1.40    1.40 
Safety for Tooth root stress [SF=sigFG/sigF]       2.37     1.77/ 2.07    2.72 
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Initial position (mm)      0.000 
Length (mm)    640.000 
Speed (1/min)    991.00 
Sense of rotation: counter clockwise 
 
Material 15 NiCr 13 
Young's modulus (N/mm²) 206000.000 
Poisson's ratio nu      0.300 
Specific weight (kg/m³)   7830.000 
Coefficient of thermal expansion (10^-6/K)     11.500 
Temperature (°C)     20.000 
Weight of shaft (kg)     84.592 
Mass moment of inertia (kg*m²)      0.262 
Momentum of mass GD2 (Nm²)     10.273 
 




Bevel gear (BevelGear1(GearPairConstraint1)) y= 50.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 253.7769 
Helix angle (°) 25.0000 left 
Half angle of cone (°) 21.6309 Tip to the left 
Working pressure angle at normal section(°) 20.0000 
Position of contact point (°) 0.0000 
Face width (mm) 109.0000 
Power (kW) 500.0000 driving (Output) 
Torque (Nm) 4818.0104 
Axial force (N) 22080.1199 
Shearing force X (N) -7648.0982 
Shearing force Z (N) -37970.4377 
Bending moment X (Nm) -0.0000 
Bending moment Z (Nm) 2801.7124 
 
Coupling (Coupling_Input(Input)) y= 640.00 (mm) 
Eff. Diameter (mm) 0.0000 
Radial force coefficient (-) 0.0000 
Direction of radial force (°) 0.0000 
Axial force coefficient (-) 0.0000 
Length of load application (mm) 0.0000 
Power (kW) 500.0000 driven (Input) 
Torque (Nm) -4818.0104 





Spherical roller bearings SKF *22232CC/W33 (rollerBearing5) y= 167.00 (mm) 
 Free bearing 
 d = 160.000 (mm), D = 290.000 (mm), B = 80.000 (mm), r = 3.000 (mm) 
 C = 1000.000 (kN), C0 = 1290.000 (kN), Cu = 118.000 (kN) 
Bearing clearance DIN 620:1988 C0 (140.00 µm) 
 
Spherical roller bearings SKF *23230CC/W33 (rollerBearing6) y= 368.00 (mm) 
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 Fixed bearing 
 d = 150.000 (mm), D = 270.000 (mm), B = 96.000 (mm), r = 3.000 (mm) 
 C = 1080.000 (kN), C0 = 1460.000 (kN), Cu = 137.000 (kN) 




maximum deflection 146.01 µm (Shaft1, 0.00 (mm)) 
 
Center of mass 
Shaft1 252.4 mm 
 
Deformation due to torsion 
Shaft1 [phi.t] -0.09 ° 
 
 
   
Probability of failure [n] 10.00 % 
Axial clearance [uA] 10.00 µm 
Rolling bearings, classical calculation (contact angle considered) 
 
 
Shaft 'Shaft1' Rolling bearing 'rollerBearing5' 
Position (Y-coordinate) [y] 167.00 mm 
Equivalent load [P] 60.58 kN 
Equivalent load [P0] 60.58 kN 
Life modification factor for reliability[a1] 1.000 
Service life [Lnh] 192632.20 h 
Operating viscosity [nu] 48.88 mm˛/s 
Reference viscosity [nu1] 0.00 mm˛/s 
static safety factor [S0] 21.29  
Bearing reaction force [Fx] -1.839 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] 60.550 kN 
Bearing reaction force [Fr] 60.578 kN (91.74°) 
Oil level [H] 0.000 mm 
Torque of friction [Mloss] 11.101 Nm 
Power loss [Ploss] 1152.067 W 
Displacement of bearing [ux] 0.004 mm 
Displacement of bearing [uy] 0.011 mm 
Displacement of bearing [uz] -0.070 mm 
Displacement of bearing [ur] 0.070 mm (-86.98°) 
Misalignment of bearing [rx] 0.409 mrad (1.41') 
Misalignment of bearing [ry] -0.083 mrad (-0.29') 
Misalignment of bearing [rz] 0.044 mrad (0.15') 
Misalignment of bearing [rr] 0.411 mrad (1.41') 
 
 
Shaft 'Shaft1' Rolling bearing 'rollerBearing6' 
Position (Y-coordinate) [y] 368.00 mm 
Equivalent load [P] 79.93 kN 
Equivalent load [P0] 63.47 kN 
Life modification factor for reliability[a1] 1.000 
Service life [Lnh] 98812.07 h 
Operating viscosity [nu] 48.88 mm˛/s 
Reference viscosity [nu1] 0.00 mm˛/s 
static safety factor [S0] 23.00  
Bearing reaction force [Fx] 9.487 kN 
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Bearing reaction force [Fy] -22.080 kN 
Bearing reaction force [Fz] -21.750 kN 
Bearing reaction force [Fr] 23.729 kN (-66.43°) 
Oil level [H] 0.000 mm 
Torque of friction [Mloss] 17.793 Nm 
Power loss [Ploss] 1846.537 W 
Displacement of bearing [ux] -0.000 mm 
Displacement of bearing [uy] 0.010 mm 
Displacement of bearing [uz] 0.000 mm 
Displacement of bearing [ur] 0.000 mm 
Misalignment of bearing [rx] 0.340 mrad (1.17') 
Misalignment of bearing [ry] -0.287 mrad (-0.99') 
Misalignment of bearing [rz] 0.015 mrad (0.05') 
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Initial position (mm)      0.000 
Length (mm)    570.000 
Speed (1/min)    392.98 
Sense of rotation: counter clockwise 
 
Material 15 NiCr 13 
Young's modulus (N/mm²) 206000.000 
Poisson's ratio nu      0.300 
Specific weight (kg/m³)   7830.000 
Coefficient of thermal expansion (10^-6/K)     11.500 
Temperature (°C)     20.000 
Weight of shaft (kg)     85.161 
Mass moment of inertia (kg*m²)      0.260 
Momentum of mass GD2 (Nm²)     10.188 
 
Weight towards (  0.000,  0.000, -1.000) 
Consider deformations due to shearing 
Shear correction coefficient      1.100 
Contact angle of rolling bearings is considered 
 




Bevel gear (BevelGear2(GearPairConstraint1)) y= 230.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 639.9592 
Helix angle (°) 25.0000 right 
Half angle of cone (°) 68.3691 Tip to the right 
Working pressure angle at normal section(°) 20.0000 
Position of contact point (°) 0.0000 
Face width (mm) 109.0000 
Power (kW) 500.0000 driven (Input) 
Torque (Nm) -12149.7653 
Axial force (N) -7648.0982 
Shearing force X (N) -22080.1199 
Shearing force Z (N) 37970.4377 
Bending moment X (Nm) 0.0000 
Bending moment Z (Nm) -2447.2354 
 
Cylindrical gear (Gear1(GearPairConstraint2)) y= 360.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 307.2566 
Helix angle (°) 6.9317 right 
Working pressure angle at normal section(°) 18.3953 
Position of contact point (°) -135.0000 
Length of load application (mm) 104.3600 
Power (kW) 500.0000 driving (Output) 
Torque (Nm) 12149.7653 
Axial force (N) -9614.8307 
Shearing force X (N) -37187.2902 
Shearing force Z (N) 74656.4295 
Bending moment X (Nm) -1044.4747 
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Spherical roller bearings SKF *24130CC/W33 (rollerBearing7) y= 80.00 (mm) 
 Fixed bearing 
 d = 150.000 (mm), D = 250.000 (mm), B = 100.000 (mm), r = 2.100 (mm) 
 C = 1020.000 (kN), C0 = 1530.000 (kN), Cu = 146.000 (kN) 
Bearing clearance DIN 620:1988 C0 (140.00 µm) 
 
Spherical roller bearings SKF *24130CC/W33 (rollerBearing8) y= 510.00 (mm) 
 Free bearing 
 d = 150.000 (mm), D = 250.000 (mm), B = 100.000 (mm), r = 2.100 (mm) 
 C = 1020.000 (kN), C0 = 1530.000 (kN), Cu = 146.000 (kN) 




maximum deflection 103.83 µm (Shaft2, 307.82 (mm)) 
 
Center of mass 
Shaft2 285.7 mm 
 
Deformation due to torsion 
Shaft2 [phi.t] 0.02 ° 
 
 
   
Probability of failure [n] 10.00 % 
Axial clearance [uA] 10.00 µm 
Rolling bearings, classical calculation (contact angle considered) 
 
Shaft 'Shaft2' Rolling bearing 'rollerBearing7' 
Position (Y-coordinate) [y] 80.00 mm 
Equivalent load [P] 92.07 kN 
Equivalent load [P0] 92.07 kN 
Service life [Lnh] 128542.97 h 
static safety factor [S0] 16.62  
Bearing reaction force [Fx] 30.612 kN 
Bearing reaction force [Fy] 17.263 kN 
Bearing reaction force [Fz] -52.761 kN 
Bearing reaction force [Fr] 60.999 kN (-59.88°) 
Oil level [H] 0.000 mm 
Torque of friction [Mloss] 14.392 Nm 
Power loss [Ploss] 592.259 W 
 
Shaft 'Shaft2' Rolling bearing 'rollerBearing8' 
Position (Y-coordinate) [y] 510.00 mm 
Equivalent load [P] 65.62 kN 
Equivalent load [P0] 65.62 kN 
Service life [Lnh] 397561.05 h 
static safety factor [S0] 23.32  
Bearing reaction force [Fx] 28.655 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] -59.030 kN 
Bearing reaction force [Fr] 65.618 kN (-64.11°) 
Oil level [H] 0.000 mm 
Torque of friction [Mloss] 11.392 Nm 
Power loss [Ploss] 468.827 W
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Initial position (mm)    425.000 
Length (mm)    765.000 
Speed (1/min)     32.36 
Sense of rotation: clockwise 
 
Material 42 CrMo 4  (1) 
Young's modulus (N/mm²) 206000.000 
Poisson's ratio nu      0.300 
Specific weight (kg/m³)   7830.000 
Coefficient of thermal expansion (10^-6/K)     11.500 
Temperature (°C)     20.000 
Weight of shaft (kg)    755.527 
Mass moment of inertia (kg*m²)     95.108 




Initial position (mm)    580.000 
Length (mm)    200.000 
Speed (1/min)      0.00 
Sense of rotation: counter clockwise 
 
Material C45 (1) 
Young's modulus (N/mm²) 206000.000 
Poisson's ratio nu      0.300 
Specific weight (kg/m³)   7830.000 
Coefficient of thermal expansion (10^-6/K)     11.500 
Temperature (°C)     20.000 
Weight of shaft (kg)    351.484 
Mass moment of inertia (kg*m²)    135.946 




Initial position (mm)      0.000 
Length (mm)    753.000 
Speed (1/min)    129.45 
Sense of rotation: clockwise 
 
Material 18CrNiMo7-6 
Young's modulus (N/mm²) 206000.000 
Poisson's ratio nu      0.300 
Specific weight (kg/m³)   7830.000 
Coefficient of thermal expansion (10^-6/K)     11.500 
Temperature (°C)     20.000 
Weight of shaft (kg)    189.362 
Mass moment of inertia (kg*m²)      0.984 
Momentum of mass GD2 (Nm²)     38.602 
 
Weight towards (  0.000,  0.000, -1.000) 
Consider deformations due to shearing 
Shear correction coefficient      1.100 
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Coupling (CouplingCarrier(StagesConstraint)) y= 620.00 (mm) 
Eff. Diameter (mm) 0.0000 
Radial force coefficient (-) 0.0000 
Direction of radial force (°) 0.0000 
Axial force coefficient (-) 0.0000 
Length of load application (mm) 290.0000 
Power (kW) 500.0000 driving (Output) 
Torque (Nm) -147532.8646 
Mass (kg) 0.0000 
 
Coupling (PlanetCarrierCoupling(PlanetCarrierConstraint)) y= 240.00 (mm) 
Eff. Diameter (mm) 696.0000 
Radial force coefficient (-) 0.0000 
Direction of radial force (°) 0.0000 
Axial force coefficient (-) 0.0000 
Length of load application (mm) 146.7830 
Torque (Nm) -0.0000 
Mass (kg) 0.0000 
 
Coupling (PlanetCarrierCoupling(PlanetRingConstraint)) y= 240.00 (mm) 
Eff. Diameter (mm) 696.0000 
Radial force coefficient (-) 0.0000 
Direction of radial force (°) 0.0000 
Axial force coefficient (-) 0.0000 
Length of load application (mm) 146.7830 
Power (kW) 255.2083 driven (Input) 
Torque (Nm) 75303.2330 
Mass (kg) 0.0000 
 
Coupling (PlanetCarrierCoupling(SunPlanetConstraint)) y= 240.00 (mm) 
Eff. Diameter (mm) 696.0000 
Radial force coefficient (-) 0.0000 
Direction of radial force (°) 0.0000 
Axial force coefficient (-) 0.0000 
Length of load application (mm) 146.7830 
Power (kW) 244.7917 driven (Input) 
Torque (Nm) 72229.6316 





Deep groove ball bearing (single row) SKF 61884 MA (RollerBearing1) y= 27.00 (mm) 
 Set fixed bearing left 
 d = 420.000 (mm), D = 520.000 (mm), B = 46.000 (mm), r = 2.100 (mm) 
 C = 251.000 (kN), C0 = 425.000 (kN), Cu = 8.300 (kN) 
 Ctheo = 260.569 (kN), C0theo = 403.405 (kN) 
 Calculation with approximate bearings internal geometry (*) 
 Z = 24, Dpw = 470.094 (mm), Dw = 32.336 (mm) 
 di = 437.701 (mm), do = 502.487 (mm), ri = 16.814 (mm), ro = 17.138 (mm), Pd = 0.115 (mm) 
Axial clearance Pe = 854.69 µm 
Bearing clearance DIN 620:1988 C0 (115.00 µm) 
 
Deep groove ball bearing (single row) SKF 61840 (RollerBearing2) y= 427.00 (mm) 
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 Set fixed bearing right 
 d = 200.000 (mm), D = 250.000 (mm), B = 24.000 (mm), r = 1.500 (mm) 
 C = 76.100 (kN), C0 = 102.000 (kN), Cu = 2.900 (kN) 
 Ctheo = 80.345 (kN), C0theo = 96.231 (kN) 
 Calculation with approximate bearings internal geometry (*) 
 Z = 23, Dpw = 225.045 (mm), Dw = 16.105 (mm) 
 di = 208.916 (mm), do = 241.174 (mm), ri = 8.375 (mm), ro = 8.536 (mm), Pd = 0.048 (mm) 
Axial clearance Pe = 390.26 µm 
Bearing clearance DIN 620:1988 C0 (48.00 µm) 
 
 




Cylindrical gear (RingGear(PlanetRingConstraint)) y= 100.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) -1022.6939 
Helix angle (°) 11.9115 left 
Working pressure angle at normal section(°) 18.8135 
Position of contact point (°) 0.0000 
Length of load application (mm) 146.7830 
Power (kW) 0.0000 driven (Input) 
Torque (Nm) -36883.2162 
Axial force (N) -15215.1822 
Shearing force X (N) 25114.6581 
Shearing force Z (N) 72129.5306 
Bending moment X (Nm) 0.0000 
Bending moment Z (Nm) -7780.2372 
 
Cylindrical gear (RingGear(PlanetRingConstraint)2) y= 100.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) -1022.6939 
Helix angle (°) 11.9115 left 
Working pressure angle at normal section(°) 18.8135 
Position of contact point (°) 120.0000 
Length of load application (mm) 146.7830 
Power (kW) 0.0000 driven (Input) 
Torque (Nm) -36883.2162 
Axial force (N) -15215.1822 
Shearing force X (N) -75023.3349 
Shearing force Z (N) -14314.8333 
Bending moment X (Nm) 6737.8830 
Bending moment Z (Nm) 3890.1186 
 
Cylindrical gear (RingGear(PlanetRingConstraint)3) y= 100.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) -1022.6939 
Helix angle (°) 11.9115 left 
Working pressure angle at normal section(°) 18.8135 
Position of contact point (°) 240.0000 
Length of load application (mm) 146.7830 
Power (kW) 0.0000 driven (Input) 
Torque (Nm) -36883.2162 
Axial force (N) -15215.1822 
Shearing force X (N) 49908.6768 
Shearing force Z (N) -57814.6972 
Bending moment X (Nm) -6737.8830 
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Own Input (Support) y= 100.00 (mm) 
 Degrees of freedom 
 X: fixed, Y: fixed, Z: fixed 
 Rx: fixed, Ry: fixed, Rz: fixed 
 
 




Cylindrical gear (Gear2(GearPairConstraint2)) y= 215.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 932.7434 
Helix angle (°) 6.9317 left 
Working pressure angle at normal section(°) 18.3953 
Position of contact point (°) 45.0000 
Length of load application (mm) 104.3600 
Power (kW) 500.0000 driven (Input) 
Torque (Nm) 36883.2162 
Axial force (N) 9614.8307 
Shearing force X (N) 37187.2902 
Shearing force Z (N) -74656.4295 
Bending moment X (Nm) -3170.7268 
Bending moment Z (Nm) 3170.7268 
 
Cylindrical gear (SunGear(SunPlanetConstraint)) y= 680.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 355.4043 
Helix angle (°) 12.4030 right 
Working pressure angle at normal section(°) 24.5475 
Position of contact point (°) 0.0000 
Length of load application (mm) 146.7830 
Power (kW) 166.6667 driving (Output) 
Torque (Nm) -12294.4054 
Axial force (N) 15215.1822 
Shearing force X (N) -32354.0746 
Shearing force Z (N) 69185.4688 
Bending moment X (Nm) -0.0000 
Bending moment Z (Nm) 2703.7703 
 
Cylindrical gear (SunGear(SunPlanetConstraint)2) y= 680.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 355.4043 
Helix angle (°) 12.4030 right 
Working pressure angle at normal section(°) 24.5475 
Position of contact point (°) 120.0000 
Length of load application (mm) 146.7830 
Power (kW) 166.6667 driving (Output) 
Torque (Nm) -12294.4054 
Axial force (N) 15215.1822 
Shearing force X (N) -43739.3362 
Shearing force Z (N) -62612.1849 
Bending moment X (Nm) -2341.5338 
Bending moment Z (Nm) -1351.8852 
 
Cylindrical gear (SunGear(SunPlanetConstraint)3) y= 680.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 355.4043 
Helix angle (°) 12.4030 right 
Working pressure angle at normal section(°) 24.5475 
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Position of contact point (°) 240.0000 
Length of load application (mm) 146.7830 
Power (kW) 166.6667 driving (Output) 
Torque (Nm) -12294.4054 
Axial force (N) 15215.1822 
Shearing force X (N) 76093.4109 
Shearing force Z (N) -6573.2839 
Bending moment X (Nm) 2341.5338 





Taper roller bearing (single row) SKF 32040 X (rollerBearing10) y= 365.00 (mm) 
 Set fixed bearing right 
 d = 200.000 (mm), D = 310.000 (mm), B = 70.000 (mm), r = 3.000 (mm) 
 C = 748.000 (kN), C0 = 1370.000 (kN), Cu = 127.000 (kN) 
 Ctheo = 748.164 (kN), C0theo = 1370.085 (kN) 
 Calculation with approximate bearings internal geometry (*) 
 Z = 28, Dpw = 255.842 (mm), Dw = 26.041 (mm), Lwe = 49.232 (mm), a = 66.000 (mm) 
 di = 229.800 (mm), do = 281.883 (mm) 
 The bearing pressure angle will be considered in the calculation 
Position (center of pressure) (mm) 334.0000 
 
Taper roller bearing (single row) SKF 32040 X (rollerBearing9) y= 65.00 (mm) 
 Set fixed bearing left 
 d = 200.000 (mm), D = 310.000 (mm), B = 70.000 (mm), r = 3.000 (mm) 
 C = 748.000 (kN), C0 = 1370.000 (kN), Cu = 127.000 (kN) 
 Ctheo = 748.164 (kN), C0theo = 1370.085 (kN) 
 Calculation with approximate bearings internal geometry (*) 
 Z = 28, Dpw = 255.842 (mm), Dw = 26.041 (mm), Lwe = 49.232 (mm), a = 66.000 (mm) 
 di = 229.800 (mm), do = 281.883 (mm) 
 The bearing pressure angle will be considered in the calculation 




maximum deflection 72.95 µm (CarrierShaft, 425.00 (mm)) 
 
Center of mass 
CarrierShaft 290.5 mm 
RingShaft 100.0 mm 
SunShaft 357.6 mm 
 
Deformation due to torsion 
CarrierShaft [phi.t] -0.15 ° 
RingShaft [phi.t] 0.00 ° 
SunShaft [phi.t] -0.08 ° 
 
 
   
Probability of failure [n] 10.00 % 
Axial clearance [uA] 10.00 µm 
Rolling bearing service life according to ISO/TS 16281:2008 
 
 
Shaft 'CarrierShaft' Rolling bearing 'RollerBearing1' 
Position (Y-coordinate) [y] 27.00 mm 
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Equivalent load [P] 2.53 kN 
Equivalent load [P0] 2.53 kN 
Service life [Lnh] > 1000000 h 
static safety factor [S0] > 100  
Calculation with approximate bearings internal geometry 
Reference rating service life [Lnrh] > 1000000 h 
Modified reference rating service life[Lnrmh]> 1000000 h 
Bearing reaction force [Fx] -0.000 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] 2.529 kN 
Bearing reaction force [Fr] 2.529 kN (90°) 
Bearing reaction moment [Mx] -0.01 Nm 
Bearing reaction moment [My] 0.00 Nm 
Bearing reaction moment [Mz] 0.00 Nm 
Bearing reaction moment [Mr] 0.01 Nm (171.7°) 
Oil level [H] 0.000 mm 
Torque of friction [Mloss] 0.469 Nm 
Power loss [Ploss] 1.588 W 
 
 
Shaft 'CarrierShaft' Rolling bearing 'RollerBearing2' 
Position (Y-coordinate) [y] 427.00 mm 
Equivalent load [P] 4.88 kN 
Equivalent load [P0] 4.88 kN 
Service life [Lnh] > 1000000 h 
static safety factor [S0] 20.89  
Calculation with approximate bearings internal geometry 
Reference rating service life [Lnrh] > 1000000 h 
Modified reference rating service life[Lnrmh]> 1000000 h 
Bearing reaction force [Fx] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] 4.882 kN 
Bearing reaction force [Fr] 4.882 kN (90°) 
Bearing reaction moment [Mx] -0.04 Nm 
Bearing reaction moment [My] 0.00 Nm 
Bearing reaction moment [Mz] -0.00 Nm 
Bearing reaction moment [Mr] 0.04 Nm (-178.24°) 
Oil level [H] 0.000 mm 
Torque of friction [Mloss] 0.173 Nm 
Power loss [Ploss] 0.588 W 
 
 
Shaft 'RingShaft' Bearing 'Support' 
Position (Y-coordinate) [y] 100.00 mm 
Bearing reaction force [Fx] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fy] 45.646 kN 
Bearing reaction force [Fz] 3.448 kN 
Bearing reaction force [Fr] 3.448 kN (90°) 
Bearing reaction moment [Mx] -0.00 Nm 
Bearing reaction moment [My] 110649.65 Nm 
Bearing reaction moment [Mz] -0.00 Nm 
Bearing reaction moment [Mr] 0.00 Nm (-143.96°) 
 
 
Shaft 'SunShaft' Rolling bearing 'rollerBearing10' 
Position (Y-coordinate) [y] 365.00 mm 
Equivalent load [P] 115.79 kN 
Equivalent load [P0] 80.70 kN 
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Service life [Lnh] 64638.20 h 
static safety factor [S0] 16.98  
Calculation with approximate bearings internal geometry 
Reference rating service life [Lnrh] 226894.97 h 
Modified reference rating service life[Lnrmh]> 1000000 h 
Bearing reaction force [Fx] -5.967 kN 
Bearing reaction force [Fy] -67.414 kN 
Bearing reaction force [Fz] 53.195 kN 
Bearing reaction force [Fr] 53.529 kN (96.4°) 
Bearing reaction moment [Mx] -1759.12 Nm 
Bearing reaction moment [My] 0.00 Nm 
Bearing reaction moment [Mz] -333.68 Nm 
Bearing reaction moment [Mr] 1790.49 Nm (-169.26°) 
Oil level [H] 0.000 mm 
Torque of friction [Mloss] 17.969 Nm 
Power loss [Ploss] 243.599 W 
 
 
Shaft 'SunShaft' Rolling bearing 'rollerBearing9' 
Position (Y-coordinate) [y] 65.00 mm 
Equivalent load [P] 38.97 kN 
Equivalent load [P0] 38.97 kN 
Service life [Lnh] > 1000000 h 
static safety factor [S0] 35.16  
Calculation with approximate bearings internal geometry 
Reference rating service life [Lnrh] > 1000000 h 
Modified reference rating service life[Lnrmh]> 1000000 h 
Bearing reaction force [Fx] -31.221 kN 
Bearing reaction force [Fy] 12.154 kN 
Bearing reaction force [Fz] 23.318 kN 
Bearing reaction force [Fr] 38.968 kN (143.24°) 
Bearing reaction moment [Mx] 713.12 Nm 
Bearing reaction moment [My] 0.00 Nm 
Bearing reaction moment [Mz] 951.10 Nm 
Bearing reaction moment [Mr] 1188.75 Nm (53.14°) 
Oil level [H] 0.000 mm 
Torque of friction [Mloss] 10.884 Nm 
Power loss [Ploss] 147.546 W 
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Initial position (mm)     28.000 
Length (mm)    214.000 
Speed (1/min)     68.95 
Sense of rotation: counter clockwise 
 
Material 18CrNiMo7-6 
Young's modulus (N/mm²) 206000.000 
Poisson's ratio nu      0.300 
Specific weight (kg/m³)   7830.000 
Coefficient of thermal expansion (10^-6/K)     11.500 
Temperature (°C)     20.000 
Weight of shaft (kg)     24.215 
Mass moment of inertia (kg*m²)      0.323 




Initial position (mm)      0.000 
Length (mm)    270.000 
Speed (1/min)     32.36 
Sense of rotation: clockwise 
 
Material 42 CrMo 4  (1) 
Young's modulus (N/mm²) 206000.000 
Poisson's ratio nu      0.300 
Specific weight (kg/m³)   7830.000 
Coefficient of thermal expansion (10^-6/K)     11.500 
Temperature (°C)     20.000 
Weight of shaft (kg)     36.108 
Mass moment of inertia (kg*m²)      0.101 
Momentum of mass GD2 (Nm²)      3.947 
 
Position in space (°)      0.000 
Consider deformations due to shearing 
Shear correction coefficient      1.100 
Contact angle of rolling bearings is not considered 
 




Cylindrical gear (PlanetGear(PlanetRingConstraint)) y= 107.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 326.6939 
Helix angle (°) 11.9115 left 
Working pressure angle at normal section(°) 18.8135 
Position of contact point (°) 0.0000 
Length of load application (mm) 146.7830 
Power (kW) 85.0694 driving (Output) 
Torque (Nm) 11782.1385 
Axial force (N) 15215.1822 
Shearing force X (N) -25114.6581 
Shearing force Z (N) -72129.5305 
Bending moment X (Nm) -0.0000 
Bending moment Z (Nm) 2485.3535 
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Cylindrical gear (PlanetGear(SunPlanetConstraint)) y= 107.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 340.5958 
Helix angle (°) 12.4030 left 
Working pressure angle at normal section(°) 24.5475 
Position of contact point (°) 180.0000 
Length of load application (mm) 146.7830 
Power (kW) 85.0694 driven (Input) 
Torque (Nm) -11782.1385 
Axial force (N) -15215.1822 
Shearing force X (N) 32354.0746 
Shearing force Z (N) -69185.4687 
Bending moment X (Nm) 0.0000 





Own Input (Support) y= 107.00 (mm) 
 Degrees of freedom 
 X: free, Y: fixed, Z: free 
 Rx: free, Ry: free, Rz: free 
 
 




Coupling (PlanetCarrierCoupling(PlanetCarrierConstraint)) y= 270.00 (mm) 
Eff. Diameter (mm) 0.0000 
Radial force coefficient (-) 0.0000 
Direction of radial force (°) 0.0000 
Axial force coefficient (-) 0.0000 
Length of load application (mm) 0.0000 
Torque (Nm) -0.0000 





Fixed bearing adjusted on both sides (Support1) y= 0.00 (mm) 
 Degrees of freedom 
 X: fixed, Y: fixed, Z: fixed 
 Rx: free, Ry: free, Rz: free 
 
Own Input (Support2) y= 270.00 (mm) 
 Degrees of freedom 
 X: fixed, Y: free, Z: fixed 







Barrel-shaped and toroidal roller bearings SKF *C 4028 Y (ConnectionRollerBearing1) y= 62.50 (mm) 
 Free bearing 
 d = 140.000 (mm), D = 210.000 (mm), B = 69.000 (mm), r = 2.000 (mm) 
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 C = 750.000 (kN), C0 = 1220.000 (kN), Cu = 118.000 (kN) 
Bearing clearance 0.00 µm 
 
Barrel-shaped and toroidal roller bearings SKF *C 4028 Y (ConnectionRollerBearing2) y= 207.50 (mm) 
 Free bearing 
 d = 140.000 (mm), D = 210.000 (mm), B = 69.000 (mm), r = 2.000 (mm) 
 C = 750.000 (kN), C0 = 1220.000 (kN), Cu = 118.000 (kN) 




maximum deflection 12.08 µm (PlanetGearShaft, 135.00 (mm)) 
 
Center of mass 
PlanetGearShaft 107.0 mm 
PlanetPinShaft 135.0 mm 
 
Deformation due to torsion 
PlanetGearShaft [phi.t] 0.00 ° 
PlanetPinShaft [phi.t] 0.00 ° 
 
 
   
Probability of failure [n] 10.00 % 
Axial clearance [uA] 10.00 µm 
Rolling bearings, classical calculation (contact angle not considered) 
 
 
Shaft 'PlanetGearShaft' Bearing 'Support' 
Position (Y-coordinate) [y] 107.00 mm 
Bearing reaction force [Fx] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fr] 0.000 kN 
 
 
Shaft 'PlanetPinShaft' Bearing 'Support1' 
Position (Y-coordinate) [y] 0.00 mm 
Bearing reaction force [Fx] -22.421 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] 70.953 kN 
Bearing reaction force [Fr] 74.412 kN (107.54°) 
 
 
Shaft 'PlanetPinShaft' Bearing 'Support2' 
Position (Y-coordinate) [y] 270.00 mm 
Bearing reaction force [Fx] 15.182 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] 70.953 kN 




Rolling bearing 'ConnectionRollerBearing1' 
Position (Y-coordinate) [y] 62.50 mm 
Equivalent load [P] 80.63 kN 
Equivalent load [P0] 80.63 kN 
Service life [Lnh] 278420.86 h 
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static safety factor [S0] 15.13  
Bearing reaction force [Fx] 38.630 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] -70.776 kN 
Bearing reaction force [Fr] 80.632 kN (-61.37°) 
 
 
Rolling bearing 'ConnectionRollerBearing2' 
Position (Y-coordinate) [y] 207.50 mm 
Equivalent load [P] 77.43 kN 
Equivalent load [P0] 77.43 kN 
Service life [Lnh] 318755.48 h 
static safety factor [S0] 15.76  
Bearing reaction force [Fx] -31.390 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] -70.776 kN 
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Initial position (mm)    265.000 
Length (mm)    600.000 
Speed (1/min)      8.09 
Sense of rotation: clockwise 
 
Material 42 CrMo 4  (1) 
Young's modulus (N/mm²) 206000.000 
Poisson's ratio nu      0.300 
Specific weight (kg/m³)   7830.000 
Coefficient of thermal expansion (10^-6/K)     11.500 
Temperature (°C)     20.000 
Weight of shaft (kg)   1010.252 
Mass moment of inertia (kg*m²)    233.925 




Initial position (mm)    400.000 
Length (mm)    300.000 
Speed (1/min)      0.00 
Sense of rotation: counter clockwise 
 
Material C45 (1) 
Young's modulus (N/mm²) 206000.000 
Poisson's ratio nu      0.300 
Specific weight (kg/m³)   7830.000 
Coefficient of thermal expansion (10^-6/K)     11.500 
Temperature (°C)     20.000 
Weight of shaft (kg)   1105.787 
Mass moment of inertia (kg*m²)    812.840 




Initial position (mm)      0.000 
Length (mm)    683.500 
Speed (1/min)     32.36 
Sense of rotation: clockwise 
 
Material 18CrNiMo7-6 
Young's modulus (N/mm²) 206000.000 
Poisson's ratio nu      0.300 
Specific weight (kg/m³)   7830.000 
Coefficient of thermal expansion (10^-6/K)     11.500 
Temperature (°C)     20.000 
Weight of shaft (kg)    384.594 
Mass moment of inertia (kg*m²)      4.418 
Momentum of mass GD2 (Nm²)    173.350 
 
Weight towards (  0.000,  0.000, -1.000) 
Consider deformations due to shearing 
Shear correction coefficient      1.100 
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Coupling (CouplingCarrier(Output)) y= 600.00 (mm) 
Eff. Diameter (mm) 0.0000 
Radial force coefficient (-) 0.0000 
Direction of radial force (°) 0.0000 
Axial force coefficient (-) 0.0000 
Length of load application (mm) 0.0000 
Power (kW) 499.9996 driving (Output) 
Torque (Nm) -590131.0000 
Mass (kg) 0.0000 
 
Coupling (PlanetCarrierCoupling(PlanetCarrierConstraint)) y= 285.00 (mm) 
Eff. Diameter (mm) 954.0000 
Radial force coefficient (-) 0.0000 
Direction of radial force (°) 0.0000 
Axial force coefficient (-) 0.0000 
Length of load application (mm) 287.4260 
Torque (Nm) -0.0000 
Mass (kg) 0.0000 
 
Coupling (PlanetCarrierCoupling(PlanetRingConstraint)) y= 285.00 (mm) 
Eff. Diameter (mm) 954.0000 
Radial force coefficient (-) 0.0000 
Direction of radial force (°) 0.0000 
Axial force coefficient (-) 0.0000 
Length of load application (mm) 287.4260 
Power (kW) 255.9524 driven (Input) 
Torque (Nm) 302091.1037 
Mass (kg) 0.0000 
 
Coupling (PlanetCarrierCoupling(SunPlanetConstraint)) y= 285.00 (mm) 
Eff. Diameter (mm) 954.0000 
Radial force coefficient (-) 0.0000 
Direction of radial force (°) 0.0000 
Axial force coefficient (-) 0.0000 
Length of load application (mm) 287.4260 
Power (kW) 244.0476 driven (Input) 
Torque (Nm) 288040.3547 





Deep groove ball bearing (single row) SKF 618/600 MA (RollerBearing1) y= 40.00 (mm) 
 Set fixed bearing left 
 d = 600.000 (mm), D = 730.000 (mm), B = 60.000 (mm), r = 3.000 (mm) 
 C = 364.000 (kN), C0 = 765.000 (kN), Cu = 12.500 (kN) 
Bearing clearance DIN 620:1988 C0 (160.00 µm) 
 
Deep groove ball bearing (single row) SKF 61892 MA (RollerBearing2) y= 528.00 (mm) 
 Set fixed bearing right 
 d = 460.000 (mm), D = 580.000 (mm), B = 56.000 (mm), r = 3.000 (mm) 
 C = 319.000 (kN), C0 = 570.000 (kN), Cu = 10.600 (kN) 
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Cylindrical gear (RingGear(PlanetRingConstraint)) y= 150.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) -1397.7210 
Helix angle (°) 9.9327 right 
Working pressure angle at normal section(°) 18.9165 
Position of contact point (°) 0.0000 
Length of load application (mm) 287.4260 
Power (kW) 0.0000 driven (Input) 
Torque (Nm) -147532.8646 
Axial force (N) 36967.9842 
Shearing force X (N) 73446.1368 
Shearing force Z (N) 211104.8859 
Bending moment X (Nm) -0.0000 
Bending moment Z (Nm) 25835.4637 
 
Cylindrical gear (RingGear(PlanetRingConstraint)2) y= 150.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) -1397.7210 
Helix angle (°) 9.9327 right 
Working pressure angle at normal section(°) 18.9165 
Position of contact point (°) 120.0000 
Length of load application (mm) 287.4260 
Power (kW) 0.0000 driven (Input) 
Torque (Nm) -147532.8646 
Axial force (N) 36967.9842 
Shearing force X (N) -219545.2624 
Shearing force Z (N) -41946.2227 
Bending moment X (Nm) -22374.1679 
Bending moment Z (Nm) -12917.7318 
 
Cylindrical gear (RingGear(PlanetRingConstraint)3) y= 150.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) -1397.7210 
Helix angle (°) 9.9327 right 
Working pressure angle at normal section(°) 18.9165 
Position of contact point (°) 240.0000 
Length of load application (mm) 287.4260 
Power (kW) 0.0000 driven (Input) 
Torque (Nm) -147532.8646 
Axial force (N) 36967.9842 
Shearing force X (N) 146099.1256 
Shearing force Z (N) -169158.6632 
Bending moment X (Nm) 22374.1679 





Clamped support (Support) y= 150.00 (mm) 
 Degrees of freedom 
 X: fixed, Y: fixed, Z: fixed 








ČVUT v Praze 
Fakulta strojní 




Příloha I  129 
 




Coupling (CouplingSun(StagesConstraint)) y= 0.00 (mm) 
Eff. Diameter (mm) 0.0000 
Radial force coefficient (-) 0.0000 
Direction of radial force (°) 0.0000 
Axial force coefficient (-) 0.0000 
Length of load application (mm) 0.0000 
Power (kW) 500.0000 driven (Input) 
Torque (Nm) 147532.8646 
Mass (kg) 0.0000 
 
Cylindrical gear (SunGear(SunPlanetConstraint)) y= 550.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 488.6342 
Helix angle (°) 10.4069 left 
Working pressure angle at normal section(°) 25.4004 
Position of contact point (°) 0.0000 
Length of load application (mm) 287.4260 
Power (kW) 166.6667 driving (Output) 
Torque (Nm) -49177.6215 
Axial force (N) -36967.9843 
Shearing force X (N) -97177.8340 
Shearing force Z (N) 201286.0563 
Bending moment X (Nm) 0.0000 
Bending moment Z (Nm) -9031.9100 
 
Cylindrical gear (SunGear(SunPlanetConstraint)2) y= 550.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 488.6342 
Helix angle (°) 10.4069 left 
Working pressure angle at normal section(°) 25.4004 
Position of contact point (°) 120.0000 
Length of load application (mm) 287.4260 
Power (kW) 166.6667 driving (Output) 
Torque (Nm) -49177.6215 
Axial force (N) -36967.9843 
Shearing force X (N) -125729.9211 
Shearing force Z (N) -184801.5011 
Bending moment X (Nm) 7821.8635 
Bending moment Z (Nm) 4515.9550 
 
Cylindrical gear (SunGear(SunPlanetConstraint)3) y= 550.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 488.6342 
Helix angle (°) 10.4069 left 
Working pressure angle at normal section(°) 25.4004 
Position of contact point (°) 240.0000 
Length of load application (mm) 287.4260 
Power (kW) 166.6667 driving (Output) 
Torque (Nm) -49177.6215 
Axial force (N) -36967.9843 
Shearing force X (N) 222907.7552 
Shearing force Z (N) -16484.5552 
Bending moment X (Nm) -7821.8635 
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Taper roller bearing (single row) SKF 32960 (rollerBearing11) y= 62.00 (mm) 
 Set fixed bearing left 
 d = 300.000 (mm), D = 420.000 (mm), B = 76.000 (mm), r = 4.000 (mm) 
 C = 1050.000 (kN), C0 = 2240.000 (kN), Cu = 190.000 (kN) 
 The bearing pressure angle will be considered in the calculation 
Position (center of pressure) (mm) 103.0000 
 
Taper roller bearing (single row) SKF 32960 (rollerBearing12) y= 178.00 (mm) 
 Set fixed bearing right 
 d = 300.000 (mm), D = 420.000 (mm), B = 76.000 (mm), r = 4.000 (mm) 
 C = 1050.000 (kN), C0 = 2240.000 (kN), Cu = 190.000 (kN) 
 The bearing pressure angle will be considered in the calculation 




maximum deflection 81.23 µm (CarrierShaft, 265.00 (mm)) 
 
Center of mass 
CarrierShaft 323.3 mm 
RingShaft 150.0 mm 
SunShaft 338.1 mm 
 
Deformation due to torsion 
CarrierShaft [phi.t] -0.01 ° 
RingShaft [phi.t] 0.00 ° 
SunShaft [phi.t] -0.07 ° 
 
 
   
Probability of failure [n] 10.00 % 
Axial clearance [uA] 10.00 µm 
Rolling bearings, classical calculation (contact angle considered) 
 
 
Shaft 'CarrierShaft' Rolling bearing 'RollerBearing1' 
Position (Y-coordinate) [y] 40.00 mm 
Equivalent load [P] 4.16 kN 
Equivalent load [P0] 4.16 kN 
Service life [Lnh] > 1000000 h 
static safety factor [S0] > 100  
Bearing reaction force [Fx] -0.000 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] 4.157 kN 
Bearing reaction force [Fr] 4.157 kN (90°) 
Oil level [H] 0.000 mm 
Torque of friction [Mloss] 0.525 Nm 
Power loss [Ploss] 0.444 W 
 
 
Shaft 'CarrierShaft' Rolling bearing 'RollerBearing2' 
Position (Y-coordinate) [y] 528.00 mm 
Equivalent load [P] 5.75 kN 
Equivalent load [P0] 5.75 kN 
Service life [Lnh] > 1000000 h 
static safety factor [S0] 99.10  
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Bearing reaction force [Fx] -0.000 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] 5.752 kN 
Bearing reaction force [Fr] 5.752 kN (90°) 
Oil level [H] 0.000 mm 
Torque of friction [Mloss] 0.390 Nm 
Power loss [Ploss] 0.330 W 
 
 
Shaft 'RingShaft' Bearing 'Support' 
Position (Y-coordinate) [y] 150.00 mm 
Bearing reaction force [Fx] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fy] -110.904 kN 
Bearing reaction force [Fz] 10.846 kN 
Bearing reaction force [Fr] 10.846 kN (90°) 
Bearing reaction moment [Mx] 0.00 Nm 
Bearing reaction moment [My] 442598.59 Nm 
Bearing reaction moment [Mz] 0.00 Nm 
Bearing reaction moment [Mr] 0.00 Nm (55.82°) 
 
 
Shaft 'SunShaft' Rolling bearing 'rollerBearing11' 
Position (Y-coordinate) [y] 62.00 mm 
Equivalent load [P] 188.32 kN 
Equivalent load [P0] 106.84 kN 
Service life [Lnh] 158271.36 h 
static safety factor [S0] 20.97  
Bearing reaction force [Fx] -0.000 kN 
Bearing reaction force [Fy] 119.599 kN 
Bearing reaction force [Fz] -22.314 kN 
Bearing reaction force [Fr] 22.314 kN (-90°) 
Bearing reaction moment [Mx] -914.88 Nm 
Bearing reaction moment [My] 0.00 Nm 
Bearing reaction moment [Mz] 0.00 Nm 
Bearing reaction moment [Mr] 914.88 Nm (180°) 
Oil level [H] 0.000 mm 
Torque of friction [Mloss] 20.867 Nm 
Power loss [Ploss] 70.721 W 
 
 
Shaft 'SunShaft' Rolling bearing 'rollerBearing12' 
Position (Y-coordinate) [y] 178.00 mm 
Equivalent load [P] 26.09 kN 
Equivalent load [P0] 26.09 kN 
Service life [Lnh] > 1000000 h 
static safety factor [S0] 85.87  
Bearing reaction force [Fx] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fy] -8.695 kN 
Bearing reaction force [Fz] 26.086 kN 
Bearing reaction force [Fr] 26.086 kN (90°) 
Bearing reaction moment [Mx] -1069.54 Nm 
Bearing reaction moment [My] 0.00 Nm 
Bearing reaction moment [Mz] 0.00 Nm 
Bearing reaction moment [Mr] 1069.54 Nm (180°) 
Oil level [H] 0.000 mm 
Torque of friction [Mloss] 9.652 Nm 
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Initial position (mm)     23.000 
Length (mm)    324.000 
Speed (1/min)     17.40 
Sense of rotation: counter clockwise 
 
Material 18CrNiMo7-6 
Young's modulus (N/mm²) 206000.000 
Poisson's ratio nu      0.300 
Specific weight (kg/m³)   7830.000 
Coefficient of thermal expansion (10^-6/K)     11.500 
Temperature (°C)     20.000 
Weight of shaft (kg)     38.854 
Mass moment of inertia (kg*m²)      1.028 




Initial position (mm)      0.000 
Length (mm)    370.000 
Speed (1/min)      8.09 
Sense of rotation: clockwise 
 
Material 42 CrMo 4  (1) 
Young's modulus (N/mm²) 206000.000 
Poisson's ratio nu      0.300 
Specific weight (kg/m³)   7830.000 
Coefficient of thermal expansion (10^-6/K)     11.500 
Temperature (°C)     20.000 
Weight of shaft (kg)    108.333 
Mass moment of inertia (kg*m²)      0.666 
Momentum of mass GD2 (Nm²)     26.148 
 
Weight towards (  0.000,  0.000, -1.000) 
Consider deformations due to shearing 
Shear correction coefficient      1.100 
Contact angle of rolling bearings is considered 
 




Cylindrical gear (PlanetGear(PlanetRingConstraint)) y= 162.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 443.7209 
Helix angle (°) 9.9327 right 
Working pressure angle at normal section(°) 18.9165 
Position of contact point (°) 0.0000 
Length of load application (mm) 287.4260 
Power (kW) 85.3175 driving (Output) 
Torque (Nm) 46835.8300 
Axial force (N) -36967.9843 
Shearing force X (N) -73446.1368 
Shearing force Z (N) -211104.8860 
Bending moment X (Nm) 0.0000 
Bending moment Z (Nm) -8201.7345 
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Cylindrical gear (PlanetGear(SunPlanetConstraint)) y= 162.00 (mm) 
Operating pitch diameter (mm) 465.3659 
Helix angle (°) 10.4069 right 
Working pressure angle at normal section(°) 25.4004 
Position of contact point (°) 180.0000 
Length of load application (mm) 287.4260 
Power (kW) 85.3175 driven (Input) 
Torque (Nm) -46835.8300 
Axial force (N) 36967.9843 
Shearing force X (N) 97177.8341 
Shearing force Z (N) -201286.0563 
Bending moment X (Nm) -0.0000 





Own Input (Support) y= 150.00 (mm) 
 Degrees of freedom 
 X: free, Y: fixed, Z: free 
 Rx: free, Ry: free, Rz: free 
 
 




Coupling (PlanetCarrierCoupling(PlanetCarrierConstraint)) y= 360.00 (mm) 
Eff. Diameter (mm) 0.0000 
Radial force coefficient (-) 0.0000 
Direction of radial force (°) 0.0000 
Axial force coefficient (-) 0.0000 
Length of load application (mm) 0.0000 
Torque (Nm) -0.0000 





Fixed bearing adjusted on both sides (Support1) y= 10.00 (mm) 
 Degrees of freedom 
 X: fixed, Y: fixed, Z: fixed 
 Rx: free, Ry: free, Rz: free 
 
Own Input (Support2) y= 360.00 (mm) 
 Degrees of freedom 
 X: fixed, Y: free, Z: fixed 






Barrel-shaped and toroidal roller bearings SKF *C 3040 (ConnectionRollerBearing1) y= 64.00 (mm) 
 Free bearing 
 d = 200.000 (mm), D = 310.000 (mm), B = 82.000 (mm), r = 2.100 (mm) 
 C = 1120.000 (kN), C0 = 1730.000 (kN), Cu = 153.000 (kN) 
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Bearing clearance 0.00 µm 
 
Barrel-shaped and toroidal roller bearings SKF *C 3040 (ConnectionRollerBearing2) y= 306.00 (mm) 
 Free bearing 
 d = 200.000 (mm), D = 310.000 (mm), B = 82.000 (mm), r = 2.100 (mm) 
 C = 1120.000 (kN), C0 = 1730.000 (kN), Cu = 153.000 (kN) 




maximum deflection 19.57 µm (PlanetGearShaft, 192.46 (mm)) 
 
Center of mass 
PlanetGearShaft 162.0 mm 
PlanetPinShaft 185.0 mm 
 
Deformation due to torsion 
PlanetGearShaft [phi.t] 0.00 ° 
PlanetPinShaft [phi.t] 0.00 ° 
 
 
   
Probability of failure [n] 10.00 % 
Axial clearance [uA] 10.00 µm 
Rolling bearings, classical calculation (contact angle considered) 
 
 
Shaft 'PlanetGearShaft' Bearing 'Support' 
Position (Y-coordinate) [y] 150.00 mm 
Bearing reaction force [Fx] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fy] -0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fr] 0.000 kN 
 
 
Shaft 'PlanetPinShaft' Bearing 'Support1' 
Position (Y-coordinate) [y] 10.00 mm 
Bearing reaction force [Fx] 36.144 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] 206.917 kN 
Bearing reaction force [Fr] 210.050 kN (80.09°) 
 
 
Shaft 'PlanetPinShaft' Bearing 'Support2' 
Position (Y-coordinate) [y] 360.00 mm 
Bearing reaction force [Fx] -59.876 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] 206.917 kN 
Bearing reaction force [Fr] 215.406 kN (106.14°) 
 
 
Rolling bearing 'ConnectionRollerBearing1' 
Position (Y-coordinate) [y] 64.00 mm 
Equivalent load [P] 214.27 kN 
Equivalent load [P0] 214.27 kN 
Service life [Lnh] 162094.23 h 
static safety factor [S0] 8.07  
Bearing reaction force [Fx] -57.570 kN 
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Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] -206.386 kN 
Bearing reaction force [Fr] 214.265 kN (-105.59°) 
 
 
Rolling bearing 'ConnectionRollerBearing2' 
Position (Y-coordinate) [y] 306.00 mm 
Equivalent load [P] 221.82 kN 
Equivalent load [P0] 221.82 kN 
Service life [Lnh] 144406.66 h 
static safety factor [S0] 7.80  
Bearing reaction force [Fx] 81.302 kN 
Bearing reaction force [Fy] 0.000 kN 
Bearing reaction force [Fz] -206.386 kN 
Bearing reaction force [Fr] 221.822 kN (-68.5°) 
 
 
